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Turbinski motorji so zaradi kontinuiranega načina zgorevanja zelo dobra rešitev za 
implementacijo dislociranih enot za proizvodnjo toplote in mehanske moči. Kontinuiran 
način zgorevanja omogoča rabo obnovljivih goriv ter goriv, pridobljenih iz odpadkov z 
zahtevnimi kemijsko-fizikalnimi lastnostmi. Za uspešno implementacijo turbinskih 
motorjev je posamezna goriva treba preveriti glede na tehnične omejitve ter njihovo okoljsko 
ustreznost. S tem namenom smo v diplomskem delu na eksperimentalnem turbinskem 
motorju opravili analizo izpustov onesnažil z uporabo visoko oksigeniranega goriva 
(glicerola). Prav tako smo preizkusili možnost zmanjšanja izpustov onesnažil s pomočjo 
recirkulacije izpušnih plinov. Rezultate smo primerjali s predhodno opravljeno analizo s 
konvencionalnim dizelskim gorivom. 
 
V regeneriranem Joulovem ciklu smo dosegli 8-% ter 13-% stopnjo recirkulacije izpušnih 
plinov, s čimer smo v obeh primerih, ob ohranjanju koncentracije dušikovih oksidov, uspeli 
dodatno znižati izpuste ogljikovega monoksida, trdnih delcev ter nezgorelih ogljikovodikov. 
To nakazuje povečano odpornost oksigeniranih goriv na nastanek trdnih delcev in vmesnih 
produktov zgorevanja. 
 
Za nadaljnje povečevanje deleža recirkuliranih izpušnih plinov smo zasnovali model 
prenosnika toplote, ki bo služil hlajenju le-teh. Prenosnik toplote bo v nadaljevanju raziskav 
omogočil izvajanje meritev pri visokih temperaturah ter visokih deležih recirkuliranih 
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Due to continuous combustion, turbine engines are a very good solution for implementation 
of dislocated units for production of heat and mechanical power. The continuous combustion 
enables use of renewable fuels and fuels obtained from waste with demanding chemical and 
physical properties. For the successful implementation of turbine engines, individual fuels 
must be checked against technical limitations and their environmental suitability. For this 
purpose, we performed an analysis of pollutant emissions using highly oxygenated fuel 
(glycerol). We also tested the possibility of reducing pollutant emissions through exhaust 
gas recirculation. The results were compared with a previous analysis performed with 
conventional diesel fuel. 
 
In regenerated Joule cycle, we achieved 8 % and 13 % exhaust gas recirculation rates, which 
in both cases, while maintaining the concentration of nitrogen oxides, we were able to further 
reduce emissions of carbon monoxide, particulates and unburned hydrocarbons. This 
indicates an increased resistance of oxygenated fuels to particulates formation and 
combustion intermediates. 
 
To further increase exhaust gas recirculation rates, we designed model of heat exchanger 
that will be used for cooling recirculated exhaust gases. In future of research, heat exchanger 
will enable performing of measurements at high temperatures and high exhaust gas 
recirculation rates, while at the same time achieving sufficiently low temperatures at the inlet 
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Seznam uporabljenih simbolov 
Oznaka Enota Pomen 
   
A m2 površina 





razmerje toplotnih kapacitivnosti 
specifična toplota 
D mm premer ohišja prenosnika toplote 
d mm premer notranjih cevi 
E g/kWh koncentracija snovi 
E' ppm koncentracija snovi 
EGR % delež recirkuliranih izpušnih plinov 
G kg/s m2 hitrost masnega toka 
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Pr / Prandtlovo število 
R W/m2 K toplotna upornost 
Re / Reynoldsovo število 
s mm osna razdalja med cevmi 
St / Stanatovo število 
T °C temperatura 
?̇? W toplotni tok 
W J delo 
X / koeficient osne razdalje med cevmi  
x mm natočna dolžina 
α W/m2 K toplotna prestopnost 
δ mm debelina 
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μ kg/m s dinamična viskoznost 
ν mm2/s kinematična viskoznost 
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3 / stanje v točki 3 
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5 / stanje v točki 5 
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dej dejanski  
EGR recirkulirani izpušni plini  
h hitrostna mejna plast  
hi hidravlični  
in vstop  
max največji  
min najmanjši  
n notranji  
o prosta pretočna  
out izstop  
pl plini  
pt prenos toplote  
s stena notranje cevi prenosnika toplote  
sp spodnja  
sr srednja vrednost  
sq pravokotnik  
t termična mejna plast  
v voda  
z zunanji  
α toplotna prestopnost  
λ toplotna prevodnost  
1 pravokotno na tok tekočine  
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Seznam uporabljenih okrajšav 
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1 Uvod 
V današnjem času se trend pridobivanja energije hitro spreminja. Z zastarelega zgorevanja 
fosilnih goriv, pri katerih je glavni problem nastajanje škodljivih izpustov onesnažil, kot so 
CO2, NOx, CO in trdni delci, se hitro bližamo času, ko bo večina energije proizvedena iz 
obnovljivih virov, kot so sončna, hidro, vetrna in geotermalna energija. A kljub temu se 
pojavljajo primeri, ki kažejo, da bo pomemben delež energije proizveden v napravah, ki kot 
vir energije uporabljajo klasično zgorevanje goriv. Glavna težava se pojavi v primerih, ko 
sončne elektrarne prenehajo proizvajati energijo, veter pojenja ,zaradi česar se vetrna polja 
zaustavijo, uvoz energije pa ni mogoč v zadostni meri. V takem primeru se dobro pokaže 
potreba po razpršeni proizvodnji energije, ki bi jo zelo enostavno in učinkovito dosegli z 
implementacijo mikro turbinskih motorjev. Tak način bi omogočal prednost uporabe 
obnovljivih virov energije (OVE), ki bi pokrivali glavnino proizvodnje električne energije, 
vendar bi imeli zagotovljeno rezervo, ki bi jo distributer lahko zelo hitro zagnal in si s tem 
pokril primanjkljaj proizvodnje iz OVE. Prednost je tudi v tem, da je veliko manjša 
verjetnost izpada večje količine proizvodnje, saj so viri razpršeni in naprave tako niso 
odvisne ena od druge, temveč delujejo kot samostojne enote. 
 
Ker je tudi pri uporabi turbinskih motorjev treba poskrbeti, da bo zagotovljen nizek potencial 
globalnega segrevanja (GWP) glede na celoten življenjski cikel, se za dosego tega cilja 
poslužujemo vpeljave naprednih konceptov zgorevanja ob hkratni uporabi obnovljivih goriv. 
Ena izmed možnosti je uporaba odpadnih visoko oksigeniranih goriv, kot je npr. surov 
glicerol, ki je z direktivo Evropskega parlamenta in Sveta Evropske unije (Direktiva (EU) 
2018/200) razglašen, da nima emisij toplogrednih plinov [1]. Uporaba glicerola ter 
zgorevanja s povečano vsebnostjo inertnih komponent, npr. z uporabo recirkuliranih 







V okviru diplomskega dela bomo v laboratorijskem eksperimentalnem turbinskem motorju, 
opremljenim s sistemom za recirkulacijo izpušnih plinov (sistem EGR) analizirali 
zgorevanje visoko oksigeniranega goriva – glicerola. Analize bodo opravljene v stacionarnih 
obratovalnih točkah, saj bodo poleg ključnih termodinamskih parametrov spremljani tudi 
izpusti onesnažil. Rezultate bomo nato primerjali s konvencionalnim dizelskim gorivom, ki 
bo služilo kot referenčno gorivo. Na podlagi pridobljenih podatkov bomo analizirali tudi 
možnosti izboljšave eksperimentalnega sistema za uvedbo višjih koncentracij recirkuliranih 
izpušnih plinov (EGR).  
 
Z namenom izboljšanja sistema EGR se bomo tako osredotočili na zasnovo teoretičnega 
modela prenosnika toplote, ki bo služil za hlajenje recirkuliranih izpušnih plinov. Izvedli 
bomo celoten termodinamičen preračun, ki bo zajemal določitev masnih tokov ter izstopnih 
temperatur za izpušne pline in vodo, izračun prehodnosti prenosnika toplote v različnih 
tokovnih in temperaturnih režimih ter določitev učinkovitosti prenosnika toplote. 
 
Na podlagi teoretičnega modela bomo v zadnjem delu izvedli analizo in podali predloge za 
ustrezno izbiro prenosnika toplote, ki bi se dogradil obstoječemu sistemu EGR na 
eksperimentalnem turbinskem motorju. 
 
1.2 Cilji 
Cilji prvega dela diplomskega dela so dokazati zmanjšanje izpustov onesnažil ob uporabi 
visoko oksigeniranega goriva ter identificirati mehanizme, ki so za to odgovorni. Poleg tega 
je cilj dokazati tudi dodatno zmanjšanje izpustov onesnažil ob uvedbi recirkuliranih izpušnih 
plinov, brez izrazite prisotnosti obratno sorazmerne povezave med izpusti trdnih delcev 
(PM), ogljikovega monoksida (CO) ter izpusti dušikovih oksidov (NOx). Dokazati želimo 
predvsem dejstvo, da je v mikro turbinskih motorjih mogoče zmanjšati izpuste onesnažil 
NOx, CO in PM z uvedbo recirkuliranih izpušnih plinov, s čimer bi naredili velik korak k 
potencialnem zmanjšanju okoljskega odtisa turbinskih kogeneracijskih enot.  
 
V drugem delu želimo opredeliti najbolj optimalne dimenzije prenosnika toplote, ki bo 
zadostil potrebam po hlajenju EGR na turbinskem motorju. Z dodatnim hlajenjem bi 
omogočili doseganje deležev recirkuliranih izpušnih plinov nad 13 %, kar bo omogočilo 
poglobljeno raziskovanje vpliva EGR na zgorevanje visoko oksigeniranih goriv. V izračunu 
bomo strmeli k najboljši učinkovitosti ter nizki ceni izgradnje. Dodatno bomo upoštevali vse 
prostorske in tehnične omejitve, ki smo jih določili.  
 
  3 
2 Teoretične osnove in pregled literature  
Turbinski motorji se uporabljajo v širokem spektru aplikacij, tako za statično proizvodnjo 
energije, kot so elektrarne in pomožni generatorji, kot tudi v zračnem, vodnem in 
zemeljskem transportu. Trend razvoja se giblje k majhnim in mikro turbinskim motorjem, 
ki so enostavni za vzdrževanje in so prilagodljivi s strani uporabe različnih vrst goriv.  
 
V naslednjih poglavjih bomo najprej podrobneje opisali Braytonov oziroma Joulov idealni 
krožni proces brez in z regeneracijo toplote, predstavili bomo sistem za recirkulacijo 
izpušnih plinov, kot je na voljo na eksperimentalnem sistemu, ter teoretične osnove za 
preračun prenosnika toplote, namenjenega za hlajenje recirkuliranih izpušnih plinov. 
 
2.1 Idealni Joulov krožni proces  
Turbinski motor je toplotni stroj, ki pretvarja notranjo energijo plinov v mehansko delo na 
gredi turbine. Uvrščamo ga med motorje z notranjim zgorevanjem, vendar ima posebnost in 
sicer, da je tok delovnega medija skozi motor kontinuiran. Za najboljšo termodinamično 
opredelitev se uporablja idealni Joulov krožni proces (slika 2.1). Joulov krožni proces je 
sestavljen iz štirih termodinamičnih procesov, in sicer izentropne kompresije, izobarnega 
dovoda toplote, izentropne ekspanzije in izobarnega odvoda toplote, kot je razvidno tudi iz 
spodnjih diagramov (slika 2.2 in slika 2.3). Joulov krožni proces je idealen – to pomeni, da 
nima izgub in je v celoti povračljiv, taki procesi se v industriji uporabljajo za oceno 
izkoristka realnih procesov. 
 
Sestavni deli turbinskega motorja so: 
 kompresor, 
 zgorevalna komora, 
 turbina. 
 
Kot delovni medij se v turbinskih motorjih z odprtim ciklom uporablja okoliški zrak, 
kateremu se skozi postrojenje spreminjajo snovne in termodinamične lastnosti.  
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Tok delovnega medija skozi krožni proces poteka po sledečih korakih: 
1. Kompresor zajema zrak iz okolice in ga izentropno in adiabatno komprimira na 
zahtevan tlak v zgorevalni komori. Za kompresorjem ima zrak najvišji tlak v 
celotnem sistemu.  
 
2. V zgorevalni komori komprimiranemu zraku primešamo gorivo ter zmes zanetimo. 
Pri gorenju poteka eksotermna kemična reakcija, pri čemer nastajajo izpušni plini ter 
toplota. Generirana toplota povzroči porast temperature nastalih izpušnih plinov. Ker 
dovajanje toplote poteka izobarno, je tlak nastalih izpušnih plinov enak 
komprimiranemu zraku. Masni tok nastalih izpušnih plinov je enak seštevku masnih 
tokov dovedenega zraka in goriva. 
 
3. Skozi turbino izpušni plini izentropno in adiabatno ekspandirajo do tlaka okolice, ob 
tem se notranja energija plinov pretvarja v mehansko energijo na rotorju turbine. 
Mehanska energija se rabi za gnanje kompresorja in bremena, kot so npr. generator, 
letalski propeler itd. 
 
4. Iz turbine izpušni plini izstopajo z relativno visoko temperaturo pri tlaku okolice. 
Odvečna toplota se tako odvede v ponor oziroma okolico. 
 
 
Slika 2.1: Shema turbinskega motorja – Joulov krožni proces 
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Slika 2.3: T - s diagram idealnega Joulovega krožnega procesa 
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2.2 Idealni Joulov krožni proces z regeneracijo toplote 
V turbinskih motorjih se za doseganje višjih izkoristkov pogosto uporabljajo rekuperatorji 
toplote (slika 2.4). Namen rekuperatorja toplote je prenesti toplotno energijo izpušnih plinov, 
ki bi sicer bila odvedena v ponor, na komprimiran zrak pred vstopom v zgorevalno komoro. 
Največkrat se za ta namen uporabljajo prenosniki toplote s posrednim stikom in protitočnim 
delovanjem. Krožni proces takega postrojenja je prikazan na slikah 2.5 in 2.6. 
 
Sestavni deli turbinskega motorja z rekuperatorjem toplote so:  
 kompresor, 
 zgorevalna komora, 
 turbina, 
 rekuperator toplote. 
 
 




Slika 2.5: p - V diagram idealnega Joulovega krožnega procesa z regeneracijo toplote 
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Slika 2.6: T - s diagram idealnega Braytonovega krožnega procesa z regeneracijo toplote 
 
2.3 Proces zgorevanja v turbinskih motorjih 
V turbinskih motorjih zgorevanje goriva poteka v zgorevalni komori, pri čemer zgorevanje 
kapljevinskih goriv lahko razdelimo v več faz. V prvi fazi poteka vbrizgavanje goriva skozi 
šobo, ki tok goriva razprši v fine kapljice, kar omogoča boljše mešanje kapljic s pritekajočim 
zrakom. Nato potekata izparevanje goriva ter termični razpad težkih ogljikovodikov, ki se 
nato mešajo s kisikom v dovedenem zraku. Ko je razmerje zraka in goriva ustrezno, začnejo 
potekati kemijske reakcije. Za učinkovit potek kemijskih reakcij je treba zagotoviti ustrezno 
visoko temperaturo, kar je v primeru turbinskih motorjev bolj zapleteno, saj je v zgorevalni 
komori vzpostavljen stalen pretok zraka. Razmerja zraka in goriva se v turbinskih motorjih 
gibljejo okoli razmerja 100:1, zaradi česar se zrak gorivu dovaja postopoma. Dovajanje 
zraka je razdeljeno v tri cone, in sicer primarno, sekundarno in terciarno. Vsaka cona ima 
določeno vlogo, ki zagotavlja učinkovito zgorevanje goriva. 
 
V primarni coni dovedemo od 15 do 20 % celotnega dovedenega zraka, kar zadostuje 
stehiometrijskem razmerju. Z dovajanjem manjše količine zraka ohranjamo okoli šobe za 
razprševanje goriva visoko temperaturo ter s tem zadostno količino termične energije za hiter 
potek reakcij. 
 
V sekundarni coni dovedemo dodatnih 30 % celotnega dovedenega zraka, ki služi za 
postopno zniževanje temperature in s tem popolno oksidacijo vmesnih produktov 
zgorevanja. Sekundarni zrak se dovaja skozi luknje v ovoju zgorevalne komore in zagotavlja 
tudi povratni tok v primarno cono, natančneje v jedro primarne cone, kjer skrbi za ohranjanje 
zadostne temperature.  
 
V terciarni coni dovedemo preostanek zraka, ki ga primešamo produktom zgorevanja, s 
čimer jim znižamo temperaturo. Z ohlajanjem vročih izpušnih plinov preprečimo poškodbe 
rotorja turbine. 
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Poleg problema podhlajevanja se v zgorevalni komori pojavlja problem nestabilnosti 
plamena, saj ima zrak, ki se giblje skozi zgorevalno komoro, veliko višjo hitrost, kot je 
hitrost plamena med zgorevanjem. Ta problem je rešen z različnimi pristopi, ki se nanašajo 
na obliko lukenj za usmerjanje toka zraka v plašču zgorevalne komore, oblikovanja šobe za 
dovajanje goriva ali celo kombinacije obeh.  
 
V primeru uporabe oblike lukenj (slika 2.7) za dovajanje sekundarnega zraka se v nekaterih 
turbinskih motorjih del zračnega toka v sekundarni fazi preusmeri v nasprotno smer toka 
zraka v zgorevalni komori. To povzroči, da del goreče zmesi preusmeri v začetek zgorevalne 
komore, kar zagotovi vžig še ne goreče zmesi zraka in goriva. Za doseganje stabilnosti 
plamena se uporabljajo tudi pristopi, kot so uporaba polkrožne oblike začetka zgorevalne 
komore, vbrizgavanje goriva v nasprotno smer toka zraka in uparjalnike goriva, pri čemer v 
zgorevalno komoro dovedemo gorivo v plinasti obliki [2]. 
 
 
Slika 2.7: Preusmeritev sekundarnega zraka za stabilizacijo plamena [2] 
 
2.4 Nastanek onesnažil v turbinskih motorjih 
Nastajanje onesnažil v turbinskih motorjih je pogojeno predvsem z razmerjem zraka in 
goriva ter temperaturo. Glavno onesnažilo, ki nastane pri zgorevanju v turbinskih motorjih, 
je NOx, ki je hkrati neposredno odvisno od temperature v zgorevalni komori. Ker je 
temperatura v zgorevalni komori odvisna od razmerja zraka in goriva ter je teoretično 
najvišja pri zgorevanju stehiometrične zmesi, se nastajanje NOx lahko enostavno zmanjšuje 
z odmikanjem obratovalne točke od stehiometrične zmesi. To pomeni, da obratujemo z 
bogato ali revno zmesjo zraka in goriva. Vendar se ob tem pojavi porast generiranja CO in 
nezgorelih ogljikovodikov (UHC).  
 
S slike 2.8 lahko razberemo, da je zmanjševanje nastajanja NOx eksponentno odvisno od 
spreminjanja razmerja zraka in goriva. Poleg spreminjanja razmerja zraka in goriva ter 
posledično temperature v zgorevalni komori je nastajanje onesnažil povezano tudi s 
prehodnim časom produktov zgorevanja skozi zgorevalno komoro. Ob povečevanju časa za 
zgorevanje omogočimo več časa za potek reakcij, kar posledično rezultira v manjše 
nastajanje onesnažil.  
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Slika 2.8: Nastajanje onesnažil v odvisnosti od razmerja zraka in goriva [2] 
 
2.4.1 Nastanek NOx 
Za nastanek NOx poznamo dva glavna mehanizma: Fenimorejev ali promptni ter 
Zeldovichev ali termični mehanizem [3]. Večji del izpustov NOx povzroča Zeldovichev ali 
termični mehanizem, kjer se zaradi visokih temperatur zgorevanja pojavi oksidacija dušika, 
dovedenega z zrakom. Za pojav termičnega mehanizma je potrebna zelo visoka aktivacijska 
energija, saj je potrebno pretrganje trojne vezi molekule dušika. Nastajanje NOx je močno 
odvisno od temperature v zgorevalni komori, saj se razpad takšne molekule pojavlja nad 
temperaturo 1700 K [4].  
 
Oksidacija dušika poteka po enačbah (2.1), (2.2) in (2.3) [4]. 
O + N2 → NO + N (2.1) 
N + O2 → NO + O (2.2) 
N + OH → NO + H (2.3) 
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Fenimorejev ali promptni mehanizem povzroča nastajanje NOx v conah bogate zmesi, 
vendar je njegov doprinos k izpustom manjši v primerjavi s termičnim mehanizmom. NOx 
nastaja zaradi prostih radikalov, ki se vežejo s kisikom iz zraka. Enačba (2.4) [4] prikazuje 
reakcijo radikala CH, ki nato naknadno oksidira v NO. 
CH + N2 → HCN + N (2.4) 
 
2.4.2 Nastanek CO 
Ogljikov monoksid ali CO je produkt nedokončane oksidacije ogljikovodikov, ki bi se 
morala zaključiti v CO2 [4]. Njegov nastanek je pogojen predvsem z razmerjem zraka in 
goriva, saj ob primanjkovanju prostega kisika oksidacija ne mora poteči. Drug razlog je 
temperatura in čas za potek reakcij. V primeru, da je časa ali energije za potek reakcije 
premalo, se oksidacija zaključi prezgodaj in nastane CO. V turbinskih motorjih so glavni 
razlogi za nastanek CO nizke temperature v zgorevalni komori, nizke temperature goriva in 
bogate zmesi. 
 
2.4.3 Nastanek trdnih delcev 
Vzrok nastajanja trdnih delcev v turbinskih motorjih pripisujemo predvsem nehomogeni 
zmesi zraka in goriva. Nehomogena zmes pomeni, da v nekaterih conah nastane področje 
bogate zmesi, kjer primanjkuje kisika za dokončen potek reakcij med zrakom in gorivom. 
Delci se tvorijo po principu pirolize in nukleacije ogljikovodikov, po nastanku delcev se 
začnejo združevati v večje molekule, kar imenujemo rast delcev [5]. 
Piroliza je proces, pri katerem se ob odsotnosti kisika zaradi visokih temperatur pojavi 
toplotna razgradnja organskih materialov. Pri tem procesu se snov segreva do trenutka, ko 
razpadejo kemične vezi molekul, pri čemer nastanejo manjše molekule in trden ogljik. Med 
pirolizo se tvorijo osnovni elementi, ki nato tvorijo trdne delce [5]. 
Nukleacija delcev je pojav, pri katerem se trdni delci tvorijo iz reaktantov v plinastem stanju. 
Nastanek delcev poteka na podlagi združevanja majhnih radikalov ogljika v večje aromatske 
molekule, kar poteka v temperaturnem območju med 1300 in 1600 K [5]. K tvorjenju 
radikalov pripomore predvsem acetilen, ki se v večjih količinah tvori v območjih bogate 
zmesi [6]. Združevanje acetilenskih molekul tvori benzenske obroče, nato aromatični obroči 
pri nižjih temperaturah dehidrirajo ter tvorijo policiklične spojine.  
 
Iz procesa nukleacije nastane veliko število majhnih delcev, na katere se začnejo nanašati 
ogljikovodiki, v največji meri so to molekule acetilena, ki povzročijo povečanje mase. 
Stopnja rasti trdnih delcev je odvisna od količine prisotnih nukleacijskih jeder. Poleg rasti 
jeder se povečevanje trdnih delcev pojavlja tudi na račun aglomeracije in koalescence. Pri 
teh dveh procesih poteka združevanje več vrst delcev. Proces aglomeracije se pojavi, ko se 
zaradi medsebojnih trkov delci začnejo združevati. Med procesom se število delcev 
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zmanjšuje, njihova velikost pa narašča. Proces koalescence povzroča združevanje večjih 
delcev zaradi medmolekularnih Van der Waalsovih sil [5].  
 
2.5 Sistem za hlajenje izpušnih plinov v turbinskih 
motorjih 
Sistem za recirkulacijo izpušnih plinov se v motorjih z notranjim zgorevanjem uporablja 
predvsem za zmanjševanje izpustov NOx. Sistem EGR deluje tako, da iz izpušnega kanala 
delež izpušnih plinov preusmeri v prenosnik toplote, kjer jih ohladimo čim bližje temperaturi 
okolice, nato jih primešamo svežemu zraku, ki vstopa v motor. S takšnim sistemom lahko 
pri nazivni moči motorja dosežemo do 50-% zmanjšanje izpustov NOx z uporabo 20-% ali 
manjšega deleža EGR [7]. Glavni doprinos k zmanjšanju izpustov prinaša zmanjšanje 
vsebnosti kisika ter povečano toplotno kapaciteto zraka, dovedenega v zgorevalno komoro. 
Tak sistem predstavlja zelo enostaven način zmanjševanja izpustov, saj to lahko dosežemo 
z zelo majhnimi predelavami obstoječega motorja in brez potrebe predelave zgorevalne 
komore.  
 
Za implementacijo sistema EGR so zelo primerni komercialni turbinski motorji, ki so 
zasnovani za obratovanje v Joulovem krožnem procesu z regeneracijo toplote ali turbinskih 
motorjih, ki se uporabljajo kot kogeneracije. V obeh primerih se izpušni plini, ki pritekajo 
iz turbine, dodatno ohladijo v prenosniku toplote, ki v primeru regenerativnega krožnega 
procesa toploto izpušnih plinov predaja komprimiranemu zraku, v primeru kogeneracije pa 
vodi za ogrevanje objekta. Zmanjševanje notranje energije plinov rezultira v padcu njihove 
temperature, kar pomeni, da lahko v primeru vgradnje sistema EGR dosegamo višje deleže 
recirkuliranih izpušnih plinov, hkrati pa ne presežemo mejne temperature na vstopu v 
kompresor. 
 
Slaba stran sistema EGR je, da lahko uporabljamo le visoko kvalitetna in čista goriva, saj se 
ob uporabi goriva nizke kvalitete v sistemu lahko začnejo nabirati nečistoče, ki ovirajo 
pravilno delovanje. 
 
2.6 Prenosniki toplote 
Prenosniki toplote so naprave, ki zagotavljajo prenos toplote med tekočinami, ki imajo 
različne temperature. V današnjem času je tehnologija prenosnikov toplote dobro poznana 
in zelo razširjena, saj se pogosto pojavljajo v najrazličnejših aplikacijah v industriji, 
računalništvu, klimatskih napravah, avtomobilih, energetiki, naftni industriji, napravah za 
ogrevanje itd. 
 
Prenosnike toplote delimo v dve glavni skupini – regeneratorje toplote in rekuperatorje 
toplote. Ti dve skupini se nato delita še na podskupine, opisane v spodnjih podpoglavjih [8]. 
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2.6.1 Rekuperatorji toplote 
Rekuperatorje toplote delimo na rekuperatorje s posrednim stikom in neposrednim stikom. 
Pri rekuperatorjih s posrednim stikom se skozi prenosnik pretakata dve tekočini, ki sta med 
seboj ločeni s steno. Ob pretakanju skozi prenosnik toplota prestopa na steno prenosnika, se 
skozi steno prevaja in nato prestopi na drugo tekočino. V primeru rekuperatorjev z 
neposrednim stikom se toplota prenaša z neposrednim stikom med dvema tekočinama. Pri 
tem je zelo pomembno, da se tekočini med seboj ne mešata. V takih prenosnikih lahko 
uporabljamo tudi prenos med kapljevino in plinom ali prenos med trdno snovjo in tekočino.  
 
2.6.2 Regeneratorji toplote 
Regeneratorje toplote delimo na rotacijske ter statične regeneratorje. Glavna lastnost je, da 
se v regeneratorjih toplota prenaša s pomočjo regenerativnega medija. V rotacijskih 
regeneratorjih toplote se regenerativni material oziroma matrica, ki je v obliki bobna ali 
diska, vrti. Matrica zagotavlja medij za začasno shranjevanje toplote, deluje tako, da ob 
izpostavitvi topli tekočini toploto shranjuje, ko pa je izpostavljena hladni tekočini, toploto 
oddaja. V statičnih regeneratorjih toplote poteka prenos toplote enako kot pri rotacijskih 
prenosnikih, razlika je le v načinu izmenjevanja toka hladne in tople tekočine. Matrica v tem 
primeru miruje, tok hladne in tople tekočine pa se izmenjuje. Izmenjava dveh tokov je 
najpogosteje izvedena s krmiljenjem ventilov. 
 
2.6.3 Cevni prenosnik toplote 
Cevni prenosnik je eden najbolj razširjenih prenosnikov toplote v industriji. Uporablja se za 
predgrelnike napajalne vode in uparjalnike v termo ter nuklearnih elektrarnah, regeneratorje 
izpušnih plinov, hladilnike olja itd. Najbolj pogosta izvedba cevnega prenosnika je 
sestavljena iz snopa cevi (slika 2.9 in slika 2.10), ki je nameščen v ohišje, pri čemer ena 
tekočina teče skozi cevi, druga tekočina pa teče skozi ohišje in snop cevi obteka. Pri takih 
prenosnikih se največkrat uporablja princip protitoka ali križnega toka. 
 
Prenosniki se za potrebe specifične aplikacije izdelajo v različnih izvedbah. Med seboj se 
razlikujejo v postavitvi cevi, razporeditvi toka, postavitvi pregrad v ohišju in obliki 
priključnih elementov. Za podaljševanje pretočne dolžine cevi se snop cevi izdela v U-obliki, 
kar pomeni, da tekočina naredi dva prehoda skozi prenosnik.  
 
Glavna prednost cevnega prenosnika je omogočanje prenosa toplote tekočinam z visokimi 
tlaki in temperaturami, saj je gradnja cevnega prenosnika zelo robustna. Poleg tega sta 
pomembni lastnosti tudi odpornost na obrabo in enostavno vzdrževanje. Med slabosti cevnih 
prenosnikov štejemo predvsem relativno slabo učinkovitost in visoko ceno izdelave. 
 
Glavni razlog, da smo izbrali cevni prenosnik toplote, je lažje vzdrževanje oziroma čiščenje 
površin za prenos toplote. Med opravljanjem analiz različnih goriv v določenih obratovalnih 
točkah nastaja večja količina trdnih delcev oziroma saj, ki se nabirajo na površinah za prenos 
toplote. Nabiranje saj zmanjšuje učinkovitost prenosnika, zaradi česar je ključno redno ter 
enostavno čiščenje teh površin. Poleg enostavnega vzdrževanja cevni prenosnik zagotavlja 
prenos toplote s posrednim stikom, s čimer preprečimo mešanje izpušnih plinov in hladilne 
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vode. Razlog za izbiro cevnega namesto lamelnega prenosnika toplote je predvsem v 
manjših tlačnih izgubah. Tlačne izgube neposredno vplivajo na kompleksnost in ceno 
sistema, saj bi ob prevelikih tlačnih izgubah bilo treba zahtevati dograditev ventilatorja za 
zagotavljanje zadostnega masnega toka. 
 
Slika 2.9: Shema enostavnega cevnega prenosnika toplote [8] 
 
 
Slika 2.10: Primer cevnega prenosnika toplote [8] 
 
2.7 Dimenzioniranje prenosnika toplote 
V tem poglavju bomo predstavili metodo dimenzioniranja cevnega prenosnika toplote z 
uporabo energijskih in transportnih enačb ter metodo ε - NTU za določitev učinkovitosti 
prenosnika toplote. 
 
Metode temeljijo na naslednjih predpostavkah [8]: 
 
 prenosnik toplote deluje v stacionarnem stanju, kar pomeni, da se temperaturno stanje 
prenosnika ne spreminja s časom,  
 temperaturni in hitrostni profil tekočin na vstopu v prenosnik je uniformen,  
 obe tekočini imata stacionaren in uniformen tok vzdolž prenosnika, 
 obe tekočini imata temperaturno uniformen tok v vsakem delu prenosnika, 
 obe tekočini imata konstantne fizikalne lastnosti vzdolž prenosnika, 
 toplotna prehodnost je konstantna v celotnem prenosniku,  
 površina prenosnika je enakomerno razporejena vzdolž toka obeh tekočin, 
 ni toplotnih izgub v okolico ali dobitkov iz okolice, 
 v prenosniku ni virov in ponorov toplote prenosniku toplote,  
 spremembe kinetične in potencialne energije so zanemarljive. 
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2.7.1 Bilančne enačbe za protitočni prenosnik toplote in izračun  
 
Na podlagi prvega glavnega zakona termodinamike za odprt termodinamični sistem, lahko 
zapišemo energijsko enačbo (2.5) toka tekočine, v kateri dQ̇ predstavlja spremembo toplote, 
ṁ masni tok tekočine, cp specifično toploto tekočine in dT spremembo temperature:  
d?̇? = ?̇? ∙ 𝑐𝑝 ∙ d𝑇   (2.5) 
 
V enačbi (2.5) Q̇ predstavlja toplotni tok, ki prehaja med dvema tekočinama, ṁ masni tok, 
cp specifično toploto pri konstantnem tlaku in T temperaturo. Indeksa v in pl označujeta 
parametre, povezane z vodo oziroma izpušnimi plini, indeksa in ter out pa opredelita, ali gre 
za parameter na vstopu ali izstopu iz prenosnika. Uporaba indeksov je bolj jasno razvidna s 
slike 2.11.  
 
Slika 2.11: Shema prenosnika toplote z energijsko bilanco 
 
Iz osnovne enačbe (2.5) lahko izpeljemo ločeno energijski enačbi za vodo (2.6) in izpušne 
pline (2.7). 
?̇?v = ?̇?v ∙ 𝑐𝑝,v ∙ (𝑇v,in − 𝑇v,out) (2.6) 
?̇?pl = ?̇?pl ∙ 𝑐𝑝,pl ∙ (𝑇pl,in − 𝑇pl,out) (2.7) 
 
V enačbi (2.8) produkt masnega toka in specifične toplote predstavlja toplotno kapaciteto 
tekočine, ki jo označujemo s C. 
𝐶 = ?̇? ∙ 𝑐𝑝 (2.8) 
 
Z upoštevanjem, da sistem nima toplotnih izgub v okolico, je toplotni tok, oddan s strani 
izpušnih plinov, enak toplotnemu toku, ki ga prejme voda. Ta toplotni tok oziroma preneseno 
toploto lahko izračunamo tudi na podlagi enačbe za toplotni tok pri prehodu toplote (2.9), v 
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kateri k označuje povprečno toplotno prehodnost prenosnika toplote, Apt skupno površino za 
prenos toplote ter ΔTm povprečno temperaturno razliko med obema tekočinama. 
?̇? = 𝒌 ∙ 𝑨𝒑𝒕 ∙ ∆𝑻𝒎 (2.9) 
 
Toplotna prehodnost je veličina za ovrednotenje prehajanja toplote v prenosniku toplote, 
glede na povprečno temperaturno razliko med tekočinama. V splošnem za ravne in čiste 
stene toplotno prehodnost sestavlja toplotna prestopnost na strani vode αv, toplotna 
prevodnost skozi steno λ in toplotna prestopnost na strani izpušnih plinov αpl.  
Toplotno prehodnost za ravno steno zapišemo z enačbo (2.10), v kateri R označuje skupno 
toplotno upornost, Rα,v upornost prestopa toplote na strani vode, Rλ upornost prevoda toplote 
skozi steno prenosnika in Rα,pl upornost prestopa toplote na strani izpušnih plinov. x 
predstavlja debelino stene prenosnika toplote. 

























Ker je cevni prenosnik sestavljen iz snopa cevi, je treba enačbo prilagoditi za obravnavanje 
okrogle stene. V enačbi (2.11) d predstavlja premer notranjih cevi in L dolžino prenosnika 
toplote. Indeksa z in n povezujemo z označevanjem zunanje oziroma notranje strani 
notranjih cevi prenosnika toplote.  

















2.7.2 Metoda ε - NTU 
Za izračun učinka prenosnika toplote ε se uporablja tako imenovana ε - NTU metoda, ki 
temelji na odvisnosti učinka prenosnika toplote ε in števila prenosnih enot NTU. Učinek 
prenosnika toplote je razmerje dejanskega toplotnega toka Q̇dej, ki se prenese v prenosniku 
toplote, in največjega možnega toplotnega toka Q̇max, ki bi se prenesel, če bi bila površina za 
prenos toplote neskončno velika.  
 
Učinek prenosnika ε izračunamo po enačbi (2.12). 







Dejanski toplotni tok, ki je bil s tople tekočine predan na hladno, lahko določimo po enačbi 
(2.13). 
?̇?dej = 𝐶v ∙ (𝑇v,out − 𝑇v,in) = 𝐶pl ∙ (𝑇pl,out − 𝑇pl,in)  (2.13) 
 
Pri tem v enačbi (2.13) Cv in Cpl predstavljata toplotno kapaciteto vode in toplotno kapaciteto 
izpušnih plinov. 
Toplotno kapaciteto vode izračunamo po enačbi (2.14): 
𝐶v = ?̇?v ∙ 𝑐p,v  (2.14) 
 
Toplotno kapaciteto izpušnih plinov izračunamo po enačbi (2.15): 
𝐶pl = ?̇?pl ∙ 𝑐p,pl  (2.15) 
 
Največji možni toplotni tok, ki bi se lahko prenesel, zapišemo kot produkt najmanjše 
toplotne kapacitivnosti Cmin in največje temperaturne razlike v prenosniku toplote, ki je 
definirana kot razlika vstopnih temperatur v prenosnik. 
 
Največji toplotni tok izračunamo po enačbi (2.16). 
?̇?max = 𝐶min ∙ (𝑇pl,in − 𝑇v,in)  (2.16) 
 
Enačbo (2.12) za učinek prenosnika toplote lahko z uporabo enačb (2.13), (2.14), (2.15) in 
(2.16) preoblikujemo in jo zapišemo z enačbo (2.17). 
𝜀 =
𝐶pl ∙ (𝑇pl,out − 𝑇pl,in)
𝐶min ∙ (𝑇pl,in − 𝑇v,in)
=
𝐶v ∙ (𝑇v,out − 𝑇v,in)




Brezdimenzijsko prenosno velikost prenosnika toplote NTU zapišemo z naslednjo enačbo 
(2.18). 
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Učinek prenosnika toplote je odvisen od števila prenosnih enot, razmerja toplotnih 
kapacitivnosti, tipa prenosnika toplote in režima delovanja. Določi se ga lahko tudi s 
pomočjo korelacij, razvidnih v preglednici 2.1, ki so bile izdelane za različne prenosnike 
toplote. Za uporabo korelacij je potrebno poznavanje razmerja toplotnih kapacitivnosti C*. 
 
Razmerje toplotnih kapacitivnosti se izračuna po enačbi (2.19), v kateri Cmin predstavlja 






Preglednica 2.1: Korelacije za izračun učinka prenosnika toplote [8] 
 
2.7.3 Dimenzioniranje prenosnikov z eksperimentalno metodo 
Za dimenzioniranje prenosnikov z eksperimentalno metodo smo uporabili podatke 
predhodno izvedenih laboratorijskih analiz prenosnikov toplote. Laboratorijski preizkusi so 
izvedeni za določanje specifične toplotne prehodnosti točno določene geometrije 
prenosnikov toplote. Eksperimenti so izvedeni v točno določenih obratovalnih pogojih, ki 
jih med opravljanjem analize lahko natančno nadzorujemo. Rezultati takšnih raziskav so 
pogosto predstavljeni s Colburnovim faktorjem. 
 
V našem primeru bomo teoretični model prenosnika toplote podrobneje opisali v poglavju 
3.2. Prenosnik toplote je zasnovan na podlagi rezultatov laboratorijskih preizkusov 
prenosnikov toplote različnih geometrij, predstavljenih v knjigi Compact Heat Exchangers 
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[9], ki smo jih prikazali v poglavju Priloga A v preglednici A.1 in preglednici A.2. Podatki 
v literaturi so definirani s Colburnovim faktorjem (StPr2/3) v odvisnosti od Reynoldsovega 
števila (Re).  
 
Na podlagi Colburnovega faktorja lahko s poznavanjem Reynoldsovega in Prandtlovega 
števila določimo Stantonovo število, iz katerega določimo toplotno prestopnost na notranji 
in zunanji strani notranjih cevi prenosnika toplote. Pomembna lastnost Colburnovega 
faktorja je, da ga lahko uporabljamo v širokem področju Reynoldsovih števil, od popolnoma 




Colburnov faktor je neposredno odvisen od vrste toka tekočine, zato je za izračun toplotne 
prestopnosti v prvi fazi treba določiti Reynoldsovo število. To je brezdimenzijska veličina, 
ki jo uporabljamo za določevanje vrste toka tekočine. Z Reynoldsovim številom preko 
relacije med hidravličnim premerom, gostoto, hitrostjo in viskoznostjo tekočine določamo, 
ali je tok laminaren ali turbulenten.  
 
Prandtlovo število  
 
Za določitev Stantonovega števila iz Colburnovega faktorja je potrebno poznavanje 
Prandtlovega števila, preko katerega nato določimo Stantonovo število.  
 
Prandtlovo število je brezdimenzijska veličina, ki povezuje viskoznost in toplotno 
prevodnost tekočine. Povezava viskoznosti in toplotne prevodnosti neposredno opredeljuje 
odvisnost med hitrostno in termično mejno plastjo. Teorem mejnih plasti predstavlja 
mehanizem prenosa toplote v tekočinah, pri čemer prenos toplote poteka med steno in 
gibajočo tekočino. Prenos toplote je odvisen od hitrostne in termične mejne plasti, pri čemer 
sta hitrostna in termična mejna plast medsebojno odvisni, saj se s spreminjanjem ene 
spreminja tudi druga.  
 
V hitrostni mejni plasti (slika 2.12) je prenos toplote pogojen predvsem s hitrostjo toka 
tekočine vf, ki v prehodnem področju narašča z oddaljenostjo od stene y, debelina hitrostne 
mejne plasti δh pa se povečuje z natočno dolžino x [10]. 
 
 
Slika 2.12: Hitrostna mejna plast [10] 
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Termična mejna plast (slika 2.13) obstaja, kadar je temperatura prostega toka različna od 
temperature stene. Debelina termične mejne plasti δt se povečuje, če se temperaturna razlika 
med prosto tekočino in steno ne spreminja (konstantna temperatura stene) z natočno 
dolžino x. To povzroči padec lokalnega toplotnega toka in toplotne prestopnosti [10]. 
 
Slika 2.13: Termična mejna plast [10] 
 
 
Stantonovo število  
 
Je brezdimenzijska veličina, ki ponazarja razmerje med toplotnim tokom, ki ga tekočina 
prejme, in specifično toploto tekočine. Izračuna se ga na podlagi koeficienta toplotne 
prehodnosti, hitrosti masnega toka tekočine in specifične toplote tekočine. Eden od 
pomembnih faktorjev za široko uporabo je, da ga je mogoče določiti z uporabo 
brezdimenzijskih števil. 
 
Stantonovo število se uporablja predvsem za zamenjavo Nusseltovega števila v primerih, ko 
je prevodnost toplote v tekočini zanemarljiva. Prednost je tudi v tem, da je bolj primeren za 




3 Metodologija raziskave 
Glavni namen tega diplomskega dela je raziskati prednosti vpeljave visokih deležev 
recirkuliranih izpušnih plinov v proces zgorevanja pri mikro turbinskih motorjih. V 
prejšnjem poglavju smo izvedli pregled literature in potrebnih teoretičnih osnov s področij 
turbinskih motorjev, prenosnikov toplote in prenosa toplote, ki so ključni za pravilno 
interpretacijo in vrednotenje kasneje pridobljenih rezultatov in analiz.  
 
Za potrebe raziskave smo izvedli analizo vpliva recirkuliranih izpušnih plinov na 
laboratorijskem eksperimentalnem turbinskem motorju, kjer smo kot alternativno visoko 
oksigenirano gorivo uporabljali tehnični Glicerol. Med obratovanjem turbinskega motorja 
smo s pomočjo merilnikov za temperaturo, tlaka, masnega ter volumskega toka pridobili 
termodinamske parametre delovanja motorja, z opremo za meritev onesnažil pa smo 
zajemali podatke o izpustih onesnažil. 
 
Na podlagi analize pridobljenih podatkov smo v zadnjem delu diplomskega dela podali 
predloge za izvedbo predelave obstoječega sistema, s čimer bi turbinski motor lahko 
obratoval pri višjih deležih recirkuliranih izpušnih plinov, ne da bi pri tem ogrozili varno 
obratovanje. Izdelali smo tudi teoretičen model potrebnega prenosnika toplote za hlajenje 
recirkuliranih izpušnih plinov. 
 
3.1 Meritve na eksperimentalnem turbinskem motorju 
Meritve smo opravili v laboratoriju za motorje z notranjim zgorevanjem in elektromobilnost 
(LICeM), kjer je v prostoru za opravljanje preizkusov motorjev z notranjim zgorevanjem 
nameščen eksperimentalni turbinski motor, prikazan na sliki 3.1. Motor je bil v osnovi 
zasnovan kot generator izpušnih plinov, namenjen za preizkušanje odpornosti različnih 
materialov. Kasneje so bili za potrebe raziskovanja naprednih tehnologij zgorevanja in 
delovanja mikro turbinskega motorja z alternativnimi gorivi dograjeni še dodatni sistemi. Ti 
so omogočali vzpostavitev razmer, ki so ustrezne za primerjavo s komercialnimi mikro 
turbinskimi motorji. Osnovne podatke o motorju lahko vidimo v preglednici 3.1.  
 
Predelava turbinskega motorja je obsegala izolacijo delov motorja, dograditev namensko 
razvitega rekuperatorja toplote, dograjeni so bili senzorji temperature in tlaka, dograjen je 
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bil tudi sistem EGR. Sama modularna zasnova turbinskega motorja omogoča zelo enostavno 
prilagajanje delov motorja za potrebe delovanja z različnimi gorivi oziroma omogoča 
izmenjevanje med konvencionalnimi gorivi, kot je dizelsko gorivo, in bio gorivi, kot je 
tehnični glicerol. Za potrebe uporabe glicerola je bil dograjen tudi sistem za pripravo goriva, 
ki služi ogrevanju in filtriranju glicerola.  
 
 
Slika 3.1: Eksperimentalen turbinski motor 
Oznake so:  
(1) turbina, 
(2) kompresor, 
(3) zgorevalna komora, 
(4) regenerator toplote, 
(5) merilnik volumskega pretoka zraka. 
 
Preglednica 3.1: Osnovni podatki o eksperimentalnem turbinskem motorju [3] 
Temperatura na vstopu v turbino [°C] 700–900 
Toplotna moč [kW] 70–240 
Kompresijsko razmerje [/] 1,7–2,5 
Temperatura primarnega zraka [°C] 100–600 
Zgorevalna komora Enojna, brez predmešanja 
Tip goriva Kapljevinsko in/ali plinasto 
Pretok goriva [l/h] do 50 
Predgrevanje goriva [°C] 20–150 





3.1.1 Turbina in kompresor 
Turbina in kompresor, prikazana na sliki 3.2, sta serijski proizvod podjetja Borg Warner s 
komercialno oznako K27 [12]. Prvotno je enota bila razvita kot turbopolnilnik za Porsche 
911 Turbo, ki so ga izdelovali od leta 1978 do leta 1994.  
 
Turbina je dodatno opremljena s senzorji temperature na vstopu in izstopu, senzorjema tlaka 
na vstopu in izstopu ter loputo za turbino, ki služi kot simulacija proste turbine. Glavni 
parameter za krmiljenje celotnega postrojenja je temperatura pred turbino.  
 
Kompresor je preko toge gredi povezan s turbino in zagotavlja dobavo komprimiranega 
zraka v sistem. Kot je prikazano v preglednici 3.1, se kompresijsko razmerje giblje med 
1,7 in 2,5. Za zagotavljanje ustreznih meritev je pred kompresorjem nameščen merilnik 
volumskega pretoka, merilniki tlaka pa so nameščeni tako pred kot za kompresorjem. 
 
 
Slika 3.2: Plinska turbina in kompresor, vgrajena na eksperimentalnem turbinskem motorju 
 
 
3.1.2 Zgorevalna komora 
Zgorevalna komora, prikazana na sliki 3.3, je serijski proizvod, namenjen za letalske 
turbinske motorje Tumanski R-11, ki so bili vgrajeni v letalih z oznako MiG-21 [13]. 
Zgorevalna komora je implementirana v za to posebej izdelano ohišje, razvidno na sliki 3.4. 
Na sami zgorevalni komori so bile izvedene predelave, ki so zajemale dograditev nosilcev 
za vpenjanje v ohišje ter predelavo priključka zgorevalne komore na turbino. Originalni 
priključek za letalski motor je bil odrezan in nadomeščen s prirezanim stožcem, ki se prilega 
dovodnemu kanalu na turbini. 
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Slika 3.3: Zgorevalna komora pred predelavo 
 
 
Slika 3.4: Ohišje zgorevalne komore 
Oznake so: 
(1) zgorevalna komora, 
(2) dovod goriva, 
(3) dovod stisnjenega zraka za zagon, 
(4) ogret komprimiran zrak,  
(5) odvod izpušnih plinov iz regeneratorja.  
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3.1.3 Rekuperator toplote 
Obstoječi rekuperator toplote je bil namensko izdelan za eksperimentalni turbinski motor in 
služi predgrevanju komprimiranega zraka pred vstopom v zgorevalno komoro. Motor ima z 
uporabo lopute možnost obratovati v enostavnem Joulovem krožnem procesu ali v krožnem 
procesu z regeneracijo toplote. Možnost regeneracije toplote nam omogoča preizkušanje 
vpliva različnih vstopnih temperatur v zgorevalno komoro. Sam prenosnik toplote je 
zasnovan kot cevni prenosnik toplote z izmenično postavitvijo snopa cevi in vstavljenimi 
pregradami. Shemo implementacije rekuperatorja lahko vidimo na sliki 3.5. 
 
 
Slika 3.5: Shema obstoječega rekuperatorja za predgrevanje komprimiranega zraka 
 
3.1.4 Sistem za pripravo goriva 
Sistem za pripravo goriva (slika 3.6) je namenjen ogrevanju in filtriranju goriv z visoko 
viskoznostjo. Ogrevanje visoko viskoznih goriv zmanjšuje njihovo viskoznost, kar je 
ključnega pomena za njihovo učinkovito uporabo v eksperimentalnem turbinskem motorju. 
Eden od ciljev naše raziskave je dokazati prednosti uporabe visoko oksigeniranih goriv v 
mikro turbinskih motorjih. V analizi smo uporabili konvencionalno dizelsko gorivo in 
tehnični glicerol, lastnosti obeh goriv pa smo prikazali v preglednici 3.2.  
 
Sistem za ogrevanje goriva je sestavljen iz primarne ali obtočne zanke ter sekundarne ali 
dozirne zanke.  
 
V primarni zanki se gorivo iz hranilnega rezervoarja pretaka v ogrevani rezervoar, v katerem 
z električnim grelcem gorivo segrejemo na temperaturo 70 °C. Iz ogrevanega rezervoarja 
nato obtočna črpalka gorivo črpa skozi filter do dozirne črpalke in po povratnem vodu nazaj 
v ogrevan rezervoar. S tem zagotovimo, da je celotna zanka segreta na primerno temperaturo 
in se ne pojavljajo razlike v viskoznosti zaradi toplotnih izgub.  
 
Sekundarna zanka služi za dovajanje željene količine goriva v zgorevalno komoro. Dozirna 
črpalka iz primarne zanke črpa že ogreto gorivo in ga skozi merilnik masnega toka v želeni 
količini ter z določenim tlakom dovaja v zgorevalno komoro.  
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V spodnjem seznamu smo navedli glavne dele postrojenja za segrevanje goriva: 
 
 hranilni rezervoar, 
 ogrevani rezervoar, 
 filter za gorivo, 
 obtočna črpalka, 
 dozirna črpalka, 




Slika 3.6: Shema sistema za pripravo goriva [3] 
 
Preglednica 3.2: Lastnosti tehničnega glicerola in dizelskega goriva [3] 
 Tehnični glicerol Dizelsko gorivo 
C [wt%] 42,19 87,00 
H [wt%] 9,14 13,00 
N [wt%] 0 0 
S [wt%] 0 <0,001 
O [wt%] 48,67 0 
Vsebnost glicerola [wt%] 99,84 / 
Vsebnost NaCl [wt%] / / 
Vsebnost pepela [wt%] 0,0002 / 
Vsebnost vode [wt%] 0,03 / 
Gostota [kg/l] 1,26 (pri 20 °C) 0,82-0,845 (pri 15 °C) 
Spodnja kurilna vrednost [MJ/kg] 16 42,2 





Za ustrezno prečrpavanje goriva in nato ustrezno razprševanje skozi šobo moramo gorivo 
pred vstopom v sistem segrevati. Med testiranjem smo glicerol segreli s temperature okolice 
20 °C na 70 °C, kar je pomenilo, da je se je viskoznost goriva s 1412 mPas spustila na 
50,6 mPas. Odvisnost viskoznosti od temperature je razvidna s slike 3.7. 
 
 
Slika 3.7: Odvisnost viskoznosti goriva od temperature [3] 
 
3.1.5 Sistem EGR 
Sistem EGR, nameščen na eksperimentalnem turbinskem motorju, je v zasnovi zelo 
preprost. Sestavljen je iz povezovalnega cevovoda med izpušno cevjo iz rekuperatorja in 
cevjo za dovod svežega zraka v kompresor ter lopute, ki omogoča nastavljanje želenega 
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Ker obstoječ sistem ne omogoča vmesnega hlajenja izpušnih plinov, je obratovanje z 
visokimi deleži EGR nemogoče, saj bi lahko ogrozili varno delovanje kompresorja. 
Dopustna temperatura na vstopu v kompresor je različno specificirana med proizvajalci, a je 
v večini v območju med 40 in 60 °C [3].  
 
3.1.6 Oprema za merjenje izpustov onesnažil 
Za merjenje emisij smo uporabljali emisijsko opremo SEMTECH-DS [14], ki je primarno 
namenjena merjenju izpustov bencinskih in dizelskih motorjev z notranjim zgorevanjem, 
uporabljenih v vozilih, kmetijskih in gradbenih strojih, pomorstvu, rudarstvu ter 
laboratorijskih preizkusnih celicah. Modularna zasnova omogoča enostaven transport ter 
dograjevanje modulov glede na zahteve opravljanja meritev. Za naš primer smo uporabljali 
napravo z vgrajenimi naslednjimi moduli: 
 
 plamenski ionizacijski merilnik vsebnosti ogljikovodikov (FID), 
 nedisperzijski infrardeči merilnik vsebnosti NO in NO2 (NDUV), 
 nedisperzijski ultravijolični merilnik vsebnosti CO in CO2 (NDIR), 
 elektrokemični merilnik vsebnosti O2. 
 
FID (angl. Heated Flame Ionization Detector) je modul za merjenje izpustov nezgorelih 
ogljikovodikov. Merilnik je sestavljen iz ogrevane merilne komore, elektrode in gorilnika. 
V gorilnik dovajamo zmes vodika in helija z razmerjem 60:40 ter vzorec izpušnih plinov. 
Med elektrodo in gorilnikom je vzpostavljen električni potencial, nekaj sto voltov, zaradi 
česar med zgorevanjem nastajajo nabiti delci, ki povzročijo električni tok na elektrodi. Na 
podlagi električnega toka lahko določimo količino nezgorelih ogljikovodikov, saj sta 
vsebnost nezgorelih ogljikovodikov in električni tok medsebojno sorazmerna. 
 
NDUV (angl. Non-Dispersive Ultraviolet analyzer) je modul za merjenje izpustov NO in 
NO2. Pred vstopom vzorca plinov v merilnik se plin osuši in ohladi, s tem izločimo težke 
ogljikovodike, ki lahko onesnažijo optične elemente. Merilnik deluje na principu absorpcije 
ultravijolične svetlobe, pri čemer valovanje ob prehodu skozi vzorec primerjamo z 
referenčno vrednostjo spektra ultravijolične svetlobe. 
 
NDIR (angl. Non-Dispersive Infrared analyzer) je modul za merjenje izpustov CO in CO2. 
Vzorec plina se pred vstopom v merilnik osuši in ohladi, s čimer odstranimo odvečno vlago, 
ki lahko povzroči nenatančnost meritve. Meritev se opravi s presvetljevanjem vzorca z 
infrardečo svetlobo, pri čemer se del svetlobe absorbira v vzorcu plina. Ker je delež 
absorbirane svetlobe neposredno odvisen od sestave plina, lahko določimo vsebnost 
posamezne komponente. 
 
Elektrokemijski merilnik O2 deluje na principu parcialnega tlaka kisika v vzorcu izpušnih 
plinov. Med tokom plina skozi merilnik nastane signal, ki ga s pomočjo računalniške opreme 





3.1.7 Zagon eksperimentalnega turbinskega motorja 
Zagon eksperimentalnega turbinskega motorja smo izvedli z uporabo dizelskega goriva v 
načinu obratovanja s preprostim ciklom brez vključenega sistema EGR. Na ta način smo se 
izognili potencialnim težavam, ki bi jih povzročili dodatni sistemi na stabilnost zgorevanja 
ob zagonu.  
 
1. Vklop postrojenja za pripravo goriva 
 
Pred zagonom turbinskega motorja smo najprej vključili postrojenje za predgrevanje 
glicerola. Vključili smo električni grelec ter obtočno črpalko. Tako smo dosegli, da 
je celoten sistem dosegel željenih 70 °C in s tem ni prišlo do vmesnega podhlajevanja 
goriva. 
 
2. Vklop dovoda stisnjenega zraka 
 
Ker turbinski motor nima vgrajenega električnega zaganjalnika, ki bi gnal 
kompresor, se za zagon uporablja vpihovanje stisnjenega zraka. Stisnjen zrak se 
dovaja iz kompresorske postaje skozi dve dovodni cevi. Dovajanje stisnjenega zraka 
služi za osnovno vzpostavitev toka zraka skozi zgorevalno komoro, pri čemer 
ustvarimo ustrezne pogoje za zgorevanje goriva. 
 
3. Vzpostavitev zgorevanja 
 
Ko je bil osnovni tok zraka skozi zgorevalno komoro vzpostavljen, smo skozi 
stransko vžigalno šobo dovedli manjšo količino dizelskega goriva in s pomočjo 
vžigalne svečke zanetili gorenje. Takoj za tem smo vključili vbrizgavanje goriva 
skozi glavno šobo ter dosegli gorenje glavnega plamena. Ko se je vzpostavil stabilen 
plamen, smo stransko šobo izključili in sistem se je začel segrevati. Po nekaj 
sekundah je temperatura v sistemu narasla do nivoja, kjer je v turbino prihajala 
zadostna količina energije za pogon kompresorja. V tej točki smo lahko izključili 
vpihavanje stisnjenega zraka, saj je cikel postal samozadosten. 
 
4. Vklop regenerativnega cikla 
 
Po uspešnem zagonu turbinskega motorja v preprostem krožnem procesu smo pričeli 
z odpiranjem lopute za vklop regeneratorja. Loputo smo odpirali postopoma in s tem 
pričeli preko regeneratorja dovajati toploto zraku pred vstopom v zgorevalno 
komoro. Posledično smo z vklopom regenerativnega krožnega procesa dosegli tudi 
višjo temperaturo pred turbino. 
 
5. Preklop na obratovanje z glicerolom 
 
Ko smo v regenerativnem krožnem procesu dosegli željene temperature na vstopu v 
turbino, smo dovajanje goriva preklopili na glicerol. Ob tem smo vključili tudi sistem 
EGR in pričeli z opravljanjem meritev. Med opravljanjem meritev smo sistem 
krmilili preko dozirne črpalke, kar nam je omogočilo nastavljanje želenega masnega 
toka goriva v zgorevalno komoro. Posledično smo s povečevanjem ali 
zmanjševanjem toka goriva spreminjali temperaturo v zgorevalni komori. 
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6. Zaustavitev sistema 
 
Turbinski motor smo zaustavili tako, da smo moč spustili na najnižjo raven, pri kateri 
je delovanje še učinkovito. Nato smo vklopili vpihovanje stisnjenega zraka in dovod 
goriva izključili. Turbina se je začela zaustavljati, vendar je dovod stisnjenega zraka 
zagotavljal odvajanje toplote, ki se je akumulirala v delih motorja. Z odvajanjem 
akumulirane toplote smo preprečili poškodbo pregretih delov motorja. Prav tako je 
do popolne ohladitve sistema ostala vklopljena črpalka za olje, ki je zagotavljala 
pretok olja skozi turbino in s tem preprečila taljenje drsnega ležaja. Po popolni 
ohladitvi na temperaturo okolice smo vse sisteme izključili.  
 
3.1.8 Obdelava podatkov 
Ob ustalitvi termodinamičnih veličin v posamezni obratovalni točki smo pogoje vzdrževali 
za določen čas. V tem času smo vrednosti beležili s frekvenco 1 Hz ter dobljene vrednosti v 
intervalu 30 sekund povprečili. Na ta način dobljene vrednosti smo nato uporabili v analizi 
podatkov.  
 
Ker zaradi zasnove obstoječega sistema EGR nismo poznali vrednosti zasuka ventila in s 
tem povezanega deleža EGR, smo vrednost deleža EGR izračunali po enačbi (3.1) [3], v 
kateri vse oznake predstavljajo volumske deleže kisika. fO2,zrak predstavlja volumski delež 
kisika v okoliškem zraku, fO2,zrak+EGR predstavlja volumski delež kisika v zmesi zraka in 
EGR ter fO2,EGR predstavlja volumski delež kisika v EGR. Z uporabo podatkov o fO2,zrak, 
fO2,EGR in fO2,zrak+EGR smo določili deleže EGR v posameznih obratovalnih točkah. Za 





∙ 100 (3.1) 
 
S priključeno opremo za merjenje izpustov onesnažil smo izmerili vrednosti izpustov O2, 
CO, NOx in PM. Rezultate meritev smo označili z oznakami E'NOx za delež NOx in E'CO za 
delež CO z enoto ppm, delež trdnih delcev smo označili s PM' z enoto mg/m3. O2 je podan 
v %. 
Ker so podatki E'NOx, E
'
CO in PM' pridobljeni z merilno opremo v različnih enotah, smo jih z 
uporabo predpostavk o lastnostih snovi (preglednica 3.3) in enačb (3.2), (3.3) ter (3.4) 
preračunali na enote g/kWh in mg/kWh. Preračun vrednosti onesnažil na energijsko vrednost 
goriva nam omogoča natančnejšo primerjavo rezultatov med dizelskim gorivom in 
glicerolom. 
V enačbah (3.2), (3.3) in (3.4) so vrednosti onesnažil podane z oznakami ENOx za delež NOx 
v g/kWh, ECO za delež CO v g/kWh in TD za delež trdih delcev v mg/kWh. Poleg teh se v 
enačbah uporabljajo tudi oznake ṁizpušnih plinov, ṁzrak in ṁgorivo, ki ponazarjajo masni tok 
izpušnih plinov, masni tok zraka in masni tok goriva.  
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Preglednica 3.3: Predpostavke lastnosti snovi 
Naziv Oznaka Vrednost Enota 
Gostota izpušnih plinov ρizpušnih plinov 1,2 kg/m3 
Molska masa CO MCO 28 g/mol 
Molska masa NOx MNOx 30 g/mol 
Povprečna molska masa izpušnih plinov Mizpušnih plinov 29 g/mol 
Spodnja kurilnost glicerola  Hsp,glicerol 19 MJ/kg 
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Rezultate meritev, preračunane na ustreznejše enote, smo predstavili v poglavju 4. 
 
3.2 Postavitev teoretičnega modela prenosnika toplote  
Z namenom omogočiti enostavno izbiro ustreznega prenosnika toplote smo v tem poglavju 
izdelali teoretični model prenosnika toplote, ki bi ustrezal pogojem za hlajenje recirkuliranih 
izpušnih plinov. Teoretični model prenosnika bomo termodinamično ovrednotili in izvedli 
preračun prametrov v področju obratovalnih točk, ki smo jih uporabljali pri meritvah 
onesnažil. Zaradi kompleksnosti izvedbe analitičnih preračunov in nepoznavanja 
parametrov prenosnika toplote smo za lažjo izdelavo teoretičnega modela izbrali način 
preračuna z eksperimentalnimi vrednostmi, ki temeljijo na podatkih, pridobljenih v knjigi 
Compact Heat Exchangers [9]. V tej literaturi je podrobno opisana široka študija, podprta z 
laboratorijskimi preizkusi različnih vrst prenosnikov toplote. Za potrebo postavitve 
teoretičnega modela imamo iz tabel v knjigi na voljo podatke o Colburnovem faktorju 
(StPr2/3) različnih prenosnikov toplote v odvisnosti od Reynoldsovega števila. Potek 
preračuna smo prikazali na sliki 3.9. 
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Slika 3.9: Potek izračuna 
 
Kot že omenjeno v poglavju 2.6.3, smo izbrali cevni prenosnik toplote, katerega je treba 
natančneje opredeliti. Za naše potrebe smo izbrali cevni prenosnik z izmenično postavitvijo 
cevi, pri katerem tok tekočine nateka pravokotno na snop cevi. Način postavitve cevi je 
razviden s slike 3.10. Dodatno smo v prenosniku predvideli pregrade za podaljševanje 
pretočne dolžine na strani vode.  
 
 
Slika 3.10: Postavitev snopa cevi [8] 
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Podatke o delovanju prenosnikov toplote smo pridobili iz preglednic rezultatov 
laboratorijskih preizkusov, objavljenih v knjigi Compact Heat Exchangers [9] (preglednica 
A.1 in preglednica A.2). Iz omenjene literature smo zbrali podatke za cevi, razporejene v 
vrste z izmenično postavitvijo, ter podatke za notranji tok v ceveh. Pridobljeni podatki se 
lahko uporabljajo direktno za preračun katerega koli prenosnika toplote enakega tipa in 
oblike ne glede na njegovo velikost. V primeru, da v zahtevani delovni točki prenosnik ni 
bil preizkušen, se podatki iz tabele lahko uporabijo za interpolacijo rezultatov [9]. 
 
3.3 Dimenzioniranje hladilnika EGR 
Ker moramo pri zasnovi prenosnika upoštevati dimenzijske omejitve obstoječega sistema, 
smo za izhodišče preračuna predpostavili dimenzije ohišja prenosnika toplote, velikost 
notranjih cevi in njihov tip postavitve. Vse dimenzije bomo točno določili v analizi 
rezultatov. 
 
Skozi prenosnik toplote neprekinjeno tečeta dve tekočini, ki medsebojno natekata 
pravokotno druga na drugo. Vroči dimni plini tečejo skozi notranje cevi, hladilna voda pa 
cevi obteka. Tak tip toka imenujemo križni tok. Za zagotavljanje čim večjega koeficienta 
prestopnosti je zelo pomembno, da zagotovimo pravilno postavitev snopa cevi v ohišju. 
Postavitev cevi je določena s koeficientom osne razdalje med cevmi pravokotno na tok 
tekočine X1 in koeficientom osne razdalje med cevmi vzporedno na tok tekočine X2. Z 
uporabo teh koeficientov in zunanjega premera cevi dz lahko določimo enačbe za izračun 
osne razdalje med cevmi pravokotno na tok tekočine S1 (enačba (3.5)) in osne razdalje med 
cevmi vzporedno na tok tekočine S2 (enačba (3.6)). 
 
𝑆1 = 𝑑z ∙ 𝑋1 (3.5) 
𝑆2 = 𝑑z ∙ 𝑋2 (3.6) 
 
Nato lahko s produktom osnih razdalj določimo površino pravokotnika, označeno z Asq, ki 
je ekvivalentna površini prereza dveh cevi in vmesne proste površine, kot je prikazano na 
sliki 3.11. Izračun površine Asq je razviden iz enačbe (3.7). 
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Slika 3.11: Površina za izračun maksimalnega števila cevi [8] 
 
𝐴sq = 4 ∙  𝑆1  ∙  𝑆2 (3.7) 
 
Maksimalno število notranjih cevi (nmax) izračunamo s kvocientom površine Asq in površino 
prereza ohišja ADn, ki jo izračunamo po enačbi (3.8), v kateri Dn označuje zunanji premer 
ohišja prenosnika toplote. Ker je maksimalno število notranjih cevi nmax lahko samo celo 
število, moramo rezultat enačbe (3.9) zaokrožiti navzdol do celega števila, ki ga označimo z 
ndej. 
𝐴𝐷n =









Za preračun prenosnika toplote je ključna določitev povprečne temperature obeh tekočin, saj 
iz nje izhajamo pri določanju snovnih lastnosti. Ker v prenosniku ne poznamo izstopnih 
temperatur, jih je treba izračunati s pomočjo aproksimacije učinkovitosti prenosnika εapro. 
Kot aproksimacijo učinkovitosti smo določili 75 %, saj v tem delu ni potrebna visoka 
natančnost izračuna, ker se bo sama povprečna temperatura v nadaljevanju lahko še 
korigirala.  





𝜀apr  ∙  𝐶min  ∙  (𝑇EGR,in − 𝑇v,in)
𝐶v
+ 𝑇v,in (3.10) 
𝑇EGR,out = 𝑇v,in −




S poznano vstopno temperaturo vode Tv,in in vstopno temperaturo izpušnih plinov TEGR,in 











Na podlagi izračunanih srednjih temperatur smo iz Krautovega strojniškega priročnika [17] 
lahko odčitali potrebne snovne lastnosti. 
Snovne lastnosti vode pri povprečni temperaturi vode so: 
 specifična toplota vode cp,v,sr, 
 kinematična viskoznost vode νv,sr, 
 gostota vode ρv,sr, 
 toplotna prevodnost vode λv,sr. 
 
Snovne lastnosti EGR pri povprečni temperaturi EGR so: 
 specifična toplota EGR cp,EGR,sr, 
 kinematična viskoznost EGR νEGR,sr, 
 gostota EGR ρEGR,sr, 
 toplotna prevodnost EGR λEGR,sr. 
 
Poleg odčitanih snovnih lastnosti je treba izračunati tudi dinamično viskoznost, označeno 
z μ in Prandtlovo število, označeno s Pr. Izračun je razviden iz enačb (3.14), (3.15), (3.16) 
in (3.17). 
𝜇v = 𝜈v ∙ 10
−6 ∙ 𝜌v,sr  (3.14) 
𝑃𝑟v =
𝑐𝑝,v  ∙  10
3  ∙  𝜇v
𝜆v
 (3.15) 
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𝜇EGR = 𝜈EGR ∙ 10
−6 ∙ 𝜌EGR  (3.16) 
𝑃𝑟EGR =
𝑐𝑝,EGR  ∙  10





S poznanimi snovnimi lastnostmi lahko začnemo preračun prestopnosti toplote. Prestopnost 
toplote je odvisna od Reynoldsovega števila, ki spada med brezdimenzijska števila in nam 
podaja informacijo o vrsti toka tekočine (laminaren ali turbulenten). Reynoldsovo število se 
izračuna na podlagi hidravličnega premera, proste pretočne površine, masnega toka in 
dinamične viskoznosti. Za izračun Reynoldsovega števila moramo poleg poznanih snovnih 
lastnosti določiti še hidravlični premer ter prosto pretočno površino. Ker se hidravlični 
premer in prosta pretočna površina za vodo in EGR med seboj razlikujeta, smo preračun 
ločili v dva postopka. 
 
V prvem delu bomo določili Reynoldsovo število za vodo. 
 
Hidravlični premer na strani vode dhi,v izračunamo z enačbo (3.18), v kateri dz označuje 
zunanji premer cevi.  
𝑑hi,v =
4 ∙  (
𝑠1
2  ∙  √3
4  −  
𝜋 ∙  𝑑z
2
8 )




Prosto pretočno površino na strani vode Ao,v izračunamo z enačbo (3.19), v kateri S označuje 
razdaljo med notranjimi pregradami. 
𝐴o,v =
𝐷n  ∙  (𝑠1 −  𝑑z)  ∙  𝑆
𝑠1
  (3.19) 
 
Reynoldsovo število za vodo Rev izračunamo z enačbo (3.20). 
𝑅𝑒v =
(?̇?v  ∙  𝑑hi,v)
(𝜇v  ∙  𝐴o,v)
  (3.20) 
 
V drugem delu bomo z enakim postopkom določili Reynoldsovo število za EGR. 
 
Hidravlični premer na strani EGR dhi,EGR je enak notranjemu premeru cevi dn. 





Prosto pretočno površino na strani EGR Ao,EGR izračunamo z enačbo (3.22). 
𝐴o,EGR = 𝑛dej  ∙  
𝜋 ∙  𝑑n
2
4
  (3.22) 
 
Reynoldsovo število za EGR izračunamo z enačbo (3.23). 
𝑅𝑒EGR =
(?̇?EGR  ∙  𝑑hi,EGR)
(𝜇EGR  ∙  𝐴o,EGR)
  (3.23) 
 
Z določenimi vrednostmi Reynoldsovega števila za vodo in EGR lahko iz preglednic v 
literaturi [9] pridobimo vrednosti StPr2/3 za vodo in EGR. S poznanimi vrednostmi StPr2/3 za 
vodo in EGR lahko po enačbi (3.24) in (3.25) določimo Stantonovi števili za vodo in EGR. 
𝑆𝑡v =






  (3.24) 
𝑆𝑡EGR =






  (3.25) 
 
Da bi določili toplotno prestopnost, moramo najprej določiti hitrost masnega toka vode Gv 








  (3.27) 
 
Toplotno prestopnost za vodo αv in EGR αEGR izračunamo po enačbah (3.28) in (3.29). 
𝛼v = 𝑆𝑡v  ∙  𝐺v  ∙  𝑐𝑝,v  ∙  10
3  (3.28) 
𝛼EGR = 𝑆𝑡EGR  ∙  𝐺EGR  ∙  𝑐𝑝,EGR  ∙  10
3  (3.29) 
 
S poznano vrednostjo toplotne prestopnosti na strani vode in EGR lahko izvedemo preračun 
celotne toplotne prehodnosti. Toplotna prehodnost je lastnost prenosnika toplote, ki zajema 
prestopnost toplote obeh tekočin in prevodnost skozi steno prenosnika. Z izračunom 
prestopnosti lahko nato določimo število prenosnih enot NTU. Določitev prehodnosti 
prenosnika toplote si sledi po spodnjem postopku, v katerem moramo pred izračunom 
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prehodnosti kz po enačbi (3.31) določiti še površino za prenos toplote na zunanji strani cevi 
Az. 
Površina za prenos toplote na zunanji strani cevi se izračuna po enačbi (3.30), v kateri L 
označuje dolžino prenosnika toplote. 
𝐴z = 𝜋 ∙  𝑑z  ∙ 𝐿 ∙  𝑛max  (3.30) 
 

















Po določeni prehodnosti prenosnika smo lahko pričeli z izračunom dejanskega učinka 
prenosnika toplote. Ker je učinek prenosnika odvisen od števila prenosnih enot NTU, 
moramo najprej določiti toplotno kapacitivnost vode in EGR ter razmerje toplotnih 
kapacitivnosti. Toplotno kapacitivnost vode Cv in EGR CEGR določimo z enačbama (3.32) 
in (3.33), razmerje toplotne kapacitivnosti pa z enačbo (3.34). 
𝐶v = ?̇?v  ∙  𝑐p,v  (3.32) 
𝐶EGR = ?̇?EGR  ∙  𝑐𝑝,EGR  (3.33) 
 
Na podlagi pridobljenih vrednosti lahko določimo maksimalno Cmax = Cv in minimalno  





  (3.34) 
 
Število prenosnih enot NTU določimo po enačbi (3.35). 
𝑁𝑇𝑈 =








𝜀dej = 1 − 𝑒𝑥𝑝 (−
1 − 𝑒𝑥𝑝(−𝑁𝑇𝑈 ∙  𝐶∗)
𝐶∗
)  (3.36) 
 
Nazadnje lahko z enačbama (3.37) in (3.38) določimo dejansko temperaturo vode na izstopu 
iz prenosnika Tv,out,dej in dejansko temperaturo EGR na izstopu iz prenosnika TEGR,out,dej.  
𝑇v,out,dej =
𝜀apr  ∙  𝐶min  ∙  (𝑇EGR,in − 𝑇v,in)
𝐶v
+ 𝑇v,in  (3.37) 
𝑇EGR,out,dej = 𝑇v,in −
𝜀dej  ∙  𝐶min  ∙  (𝑇EGR,in − 𝑇v,in)
𝐶h
  (3.38) 
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4 Rezultati in diskusija 
V tem poglavju bomo predstavili rezultate analize, opravljene na podlagi meritve izpustov 
onesnažil na eksperimentalnem turbinskem motorju. Podatki, uporabljeni v analizi, so bili 
zajeti med ustaljenim delovanjem v 13 obratovalnih točkah, katerih parametre smo prikazali 
v poglavju Priloga B v preglednicah B.1, B.2, B.3, B.4 in B.5. Obratovalne točke za dizelsko 
gorivo so bile označene z oznako Dizel in temperaturo pred turbino, medtem ko so bile 
obratovalne točke za glicerol opredeljene s temperaturo goriva, temperaturo pred turbino in 
položajem lopute za EGR.  
 
Prav tako kot v komercialnih turbinskih motorjih smo tudi v analizi kot karakteristični 
parameter uporabljali temperaturo pred turbino, saj se z njo določa efektivna moč 
turbinskega motorja. Med analizo smo s povečevanjem in zmanjševanjem masnega toka 
goriva povzročili spreminjanje ekvivalenčnega razmerja, preko katerega smo povzročili 
spremembo temperature pred turbino.  
 
Primer oznake obratovalne točke za dizelsko gorivo: Dizel-850 
Razlaga oznake: Dizel-temperatura pred turbino 
Primer oznake obratovalne točke: 70_900_1 
Razlaga oznake: temperatura goriva_temperatura pred turbino_položaj lopute za EGR 
Kot že omenjeno v študiji Seljak et al. [15], je uporaba visoko oksigeniranih goriv velik 
korak k zmanjšanju izpustov onesnažil v turbinskih motorjih. V analizah, opravljenih na 
turbinskem motorju, smo za primerjavo različnih vrst goriva uporabili konvencionalno 
dizelsko gorivo in tehnični glicerol. Da smo rezultate med seboj lahko ustrezno primerjali, 
smo v analizi upoštevali razlike v energijskih vrednostih in sorazmerno prilagajali masni tok 
goriva. Opravljanje analize delovanja turbinskega motorja smo razdelili v dva dela. V prvem 
delu smo izvedli analizo delovanja z dizelskim gorivom z delovanjem v krožnem procesu z 
regeneracijo toplote, brez uporabe EGR. Pridobljene podatke obratovanja z dizelskim 
gorivom smo uporabili kot referenčne vrednosti obratovanja komercialnega mikro 
turbinskega motorja za kasnejšo primerjavo z alternativnim gorivom. V drugem delu analize 
smo kot alternativno visoko oksigenirano gorivo uporabili tehnični glicerol. Analizo smo 
izvedli z delovanjem v krožnem procesu z regeneracijo toplote ter z dovajanjem različnih 
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stopenj EGR. Z dovajanjem EGR smo v dovedenem zraku zmanjševali vsebnost kisika, s 
čimer smo dosegali manjše vrednosti izpustov onesnažil. V tem delu analize je bil 
rekuperator uporabljen za delno hlajenje izpušnih plinov, saj bi neohlajeni izpušni plini, že 
pri zelo nizkih stopnjah recirkulacije, povzročili kritično obratovalno temperaturo 
kompresorja, ki znaša 70 °C. Med opravljanjem analize smo uporabili tri različne položaje 
ventila za dovajanje EGR. Položaje smo v poimenovanju delovnih točk označili kot 0, 1 in 
2, pri katerih smo dosegali 0-%, 8,5-% in 13,6-% delež recirkulacije izpušnih plinov. Za 
boljšo predstavo rezultatov smo poglavje razdelili v dve podpoglavji. V prvem podpoglavju 
(4.1) bomo predstavili rezultate analize izpustov onesnažil turbinskega motorja. V analizi 
bomo zajeli vpliv zamenjavi dizelskega goriva s tehničnim glicerolom ter različnih deležev 
EGR na izpuste onesnažil. V drugem podpoglavju (4.2) bomo predstavili analizo 
termodinamskih parametrov turbinskega motorja. 
 
4.1 Analiza izpustov onesnažil turbinskega motorja 
Kot je razvidno s spodnjih grafov (slike 4.1, 4.2 in 4.3), je največji doprinos uporabe visoko 
oksigeniranih goriv proti dizelskem gorivu prav veliko zmanjšanje izpustov NOx in TD, 
medtem ko so izpusti CO višji v primerjavi z dizelskim gorivom.  
 
4.1.1 Analiza izpustov NOx 
NOx v turbinskih motorjih nastaja po principu termičnega in prometnega mehanizma, ki smo 
ju že podrobno opisali v poglavju 2.4.1. Večina nastalih izpustov NOx se pojavi na račun 
termičnega mehanizma, saj v turbinskih motorjih obratujemo z velikimi presežki zraka in 
visokimi temperaturami. Med analizo smo najbolj očitno zmanjšanje nastajanja NOx dosegli 
z zamenjavo dizelskega goriva s tehničnim glicerolom. Glicerol zaradi visoke vsebnosti 
kisika zahteva manjše stehiometrično razmerje, s čimer v zgorevalno komoro dovajamo 
manjše količine zraka ter posledično zmanjšujemo koncentracijo dušika. Zaradi zmanjšanja 
koncentracije dušika v zgorevalni komori se pojavi manjše število trkov med molekulami 
kisika in duška, kar prispeva k zmanjšanemu nastajanju NOx [3]. Poleg zamenjave goriva 
smo dodatno zmanjševanje nastajanja NOx dosegli z uporabo sistema za recirkuliranje 
izpušnih plinov. Z dovajanjem EGR v dovod svežega zraka se v dovedenem zraku zmanjšuje 
koncentracija kisika ter se hkrati povečuje koncentracija CO2 in H2O. Povečevanje 
koncentracije CO2 in H2O dovedenem zraku povečuje specifično toploto, zaradi česar se 
zniža temperatura v zgorevalni komori [16]. Ker je temperatura v zgorevalni komori 
neposredno povezana s temperaturo pred turbino, lahko z grafa (slika 4.1) razberemo, da pri 
nižjih temperaturah v zgorevalni komori nastaja manjša količina NOx. Ugotovili smo, da 
lahko z višjimi stopnjami EGR zagotavljamo ohranjanje nizkih vrednosti NOx, tudi pri 
visokih temperaturah v zgorevalni komori. To je izjemno pomembno, saj so visoke 
temperature v zgorevalni komori ključne za doseganje nizkih vrednosti onesnažil CO in PM, 
kar smo podrobneje prikazali na slikah 4.2 in 4.3. 
V prihodnosti je z višanjem deleža EGR mogoče doseči še nadaljnje zmanjševanje NOx, 
vendar je zaradi visokih temperatur izpušnih plinov delež EGR pogojen s temperaturo pred 
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Slika 4.1: Izpusti NOx v odvisnosti od temperature pred turbino 
 
4.1.2 Analiza izpustov CO 
S slike 4.2 lahko razberemo, da je med uporabo konvencionalnega dizelskega goriva in 
glicerolom velika razlika v izpustih CO. Naraščanje koncentracije CO je v tem primeru 
predvsem odraz visoke viskoznosti goriva. Zaradi visoke viskoznosti goriva se pri 
razprševanju v zgorevalno komoro pojavijo kapljice z večjim premerom. Gorivo zaradi 
večjih kapljic prodre globlje v zgorevalno komoro, zaradi česar je mešanje goriva in zraka 
manj učinkovito. Posledica je krajši čas za potek reakcije, kar povzroči nastanek CO. 
Problem nizke temperature se pojavi pri nizkih temperaturah zraka na vstopu v zgorevalno 
komoro ali pri mešanju goriva s hladilnim zrakom, kjer zaradi nižjih temperatur reakcije ne 
potečejo v zadostno kratkem času. Težavo visoke viskoznosti goriva smo delno rešili s 
segrevanjem goriva na temperaturo 70 °C, pri čemer smo zmanjševali viskoznost goriva ter 
s tem izboljšali razprševanje. 
 
Najbolj očitno zmanjšanje nastajanja CO smo dosegli z dovajanjem vročih EGR dovedenem 
zraku. Ker se je zaradi vročih EGR povišala temperatura dovedenega zraka, se je posledično 
povišala tudi temperatura zraka pred zgorevalno komoro. Višanje temperature pred 
zgorevalno komoro je povzročilo hitrejše izparevanje goriva ter hitrejši potek kemičnih 
reakcij. Poleg višanja temperature je dovajanje EGR povzročilo tudi povišanje koncentracije 
CO2, ki je zaradi intenzivnega oddajanja sevalne toplote pripomogel k hitrejšem izparevanju 
goriva. S hitrejšim izparevanjem goriva smo dosegli učinkovitejše mešanje zraka in 





















Temperatura pred turbino [°C]
Tehnični glicerol EGR 0%
Dizelsko gorivo
Tehnični glicerol EGR 8,5%
Tehnični glicerol EGR 13,6%
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Povečana koncentracija CO2 povzroča zmanjševanje koncentracije O2, zaradi česar se pojavi 
pomanjkanje O2 za potek reakcij. V našem primeru smo to težavo rešili z uporabo visoko 
oksigeniranega goriva, ki je primanjkljaj O2 nadomestil z O2, vezanem v samem gorivu.  
 
 
Slika 4.2: Izpusti CO v odvisnosti od temperature pred turbino 
 
4.1.3 Analiza izpustov trdnih delcev 
Največja razlika pri izpustih PM je bila opažena ob zamenjavi dizelskega goriva z 
glicerolom. Glavni razlog za tako veliko razliko je kisik, vezan v gorivu, ki prodre globlje v 
polje zgorevanja in doseže tudi dele, kjer je ob uporabi dizelskega goriva območje bogate 
zmesi in primanjkuje kisik. Prav tako se zaradi večje koncentracije kisika skozi celotno 
zgorevalno komoro poveča zgorevanje že nastalih PM.  
 
Ob uporabi konvencionalnih goriv nastajanje PM narašča s povečevanjem deleža EGR. V 
našem primeru pa smo zaradi uporabe visoko oksigeniranega goriva opazili dodatno 
zmanjševanje. Z grafa na sliki 4.3 je razvidno, da v primeru 13,6-% deleža EGR in 
temperature pred turbino 900 °C dosežemo več kot 10-kratno zmanjšanje izpustov PM v 
primerjavi z dizelskim gorivom brez uporabe EGR.  
 
Rezultat dovajanja EGR je manjša koncentracija O2, ki sicer povečuje cono za nastajanje 
PM, vendar hkrati naraščajo tudi koncentracije CO2, ki zmanjšuje nastajanje PM. CO2 poleg 
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Slika 4.3: Izpusti trdnih delcev v odvisnosti od temperature pred turbino 
 
4.2 Analiza termodinamskih parametrov turbinskega 
motorja 
Kot je bilo obrazloženo v prejšnjem poglavju, ima vpeljava EGR v sistem turbinskega 
motorja veliko prednosti na področju zmanjševanja izpustov onesnažil, vendar posledično 
predstavlja številne potencialne omejitve pri obratovanju. V tem poglavju bomo pregledali 
analizo termodinamskih parametrov, opredelili obratovalne omejitve s sistemom EGR ter 
predlagali izboljšave obstoječega sistema. 
 
Pri obratovanju s sistemom EGR je temperatura na vstopu v kompresor zaradi dovajanja 
vročih izpušnih plinov svežemu zraku višja. Temperatura vsesanega zraka je torej odvisna 
od temperature in količin EGR ter temperature okoliškega zraka. Ker je bila temperatura 
okoliškega zraka (preglednica 4.1) med opravljanjem meritev relativno konstantna, smo na 
sliki 4.4 podrobneje prikazali vpliv količine in temperature EGR na temperaturo pred 
kompresorjem. Vse meritve termodinamskih parametrov so opravljene  v  realnih delovnih 
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Preglednica 4.1: Temperatura okoliškega zraka v času opravljanja preizkusa 













Slika 4.4: Temperatura zraka pred kompresorjem v odvisnosti od temperature in količine 
recirkuliranih izpušnih plinov 
 
Kot je razvidno z zgornje slike, temperatura na vstopu v kompresor narašča s povečevanjem 
deleža EGR. Ker se s povečanjem temperature spreminja gostota vsesanega zraka, 
temperatura direktno vpliva na delovno točko ter posledično na delovanje celotnega 
turbinskega motorja. Premik delovne točke se odraža predvsem v padcu kompresijskega 
razmerja, prikazanega na sliki 4.5, in zmanjšanju masnega pretoka zraka, prikazanega na  
sliki 4.6. Zaradi zmanjševanja kompresijskega razmerja se zmanjšuje tudi tlak v zgorevalni 
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Slika 4.5: Kompresijsko razmerje v odvisnosti od temperature zraka pred kompresorjem  
 
 
Slika 4.6: Masni toka zraka v odvisnosti od temperature pred kompresorjem 
 
Za obratovanje z visokimi deleži EGR, bolj kot padec izkoristka motorja težavo predstavlja 
temperaturna omejitev kompresorja. Ob dovajanju visokih deležev EGR lahko zaradi 
njihove visoke temperature dosežemo najvišjo dovoljeno temperaturo na vstopu v 
kompresor. Tako visoke temperature lahko povzročijo poškodbo kompresorja, saj se ob 
komprimiranju zrak še dodatno segreje in lahko preseže najvišjo temperaturo, ki jo 
konstrukcija kompresorja še prenese. Da bi se temu pojavu izognili, smo med opravljanjem 
preizkusov na obstoječem sistemu zmanjševali temperaturo izpušnim plinom z 
obratovanjem v krožnem procesu z regeneracijo toplote. To nam je omogočilo ohlajevanje 
izpušnih plinov preko rekuperatorja (slika 4.7), kjer izpušni plini svojo energijo predajo 
komprimiranemu zraku, preden ta vstopi v zgorevalno komoro. Izmerjene vrednosti 
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Slika 4.7: Temperatura izpušnih plinov pred in za rekuperatorjem 
 
Način obratovanja v krožnem procesu z regeneracijo toplote je v industrijskih aplikacijah 
namenjen predvsem zviševanju izkoristka turbinskega motorja, a ima zaradi direktnega 
vpliva na temperaturo izpušnih plinov koristen doprinos pri implementaciji sistema EGR, 
kar lahko vidimo na sliki 4.7. 
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Z uporabo rekuperatorja za hlajenje smo med opravljanjem preizkusa maksimalno 
temperaturo pred kompresorjem dosegli pri 13,6-% deležu EGR. V tej točki obratovanje z 
višjim deležem od 13,6 % ni več varno, saj bi lahko prišlo do poškodbe kompresorja.  
 
Ker je obratovanje z višjimi deleži EGR ključnega pomena za opravljanje nadaljnjih 
preizkusov zmanjševanja izpustov onesnažil v turbinskih motorjih ter doseganja režima 
zgorevanja brez plamena (angl. flameless combustion) [3], predlagamo predelavo 
obstoječega sistema EGR.  
 
Predelava bi zajemala dograditev hladilnika EGR, s katerim bi izpušne pline ohladili na 
temperaturo okolice. S tem bi zagotovili, da obratovanje kompresorja ne bi bilo ogroženo, 
hkrati pa bi lahko obratovali z višjimi deleži EGR kot do sedaj. Shema s predlaganimi 




Slika 4.9: Shema eksperimentalnega turbinskega motorja s hladilnikom EGR [3] 
 
  
Rezultati in diskusija 
48 
4.3 Dimenzioniranje ohišja prenosnika na maksimalne 
obratovalne pogoje 
Preračuna prenosnika toplote iz prejšnjega poglavja smo izdelali v programskem okolju 
Excel, v katerem smo z različnimi kombinacijami vhodnih parametrov enostavno analizirali 
odzivanje teoretičnega modela prenosnika in določili končne dimenzije ohišja ter postavitev 
snopa cevi. Predvidene pogoje za obratovanje smo določili glede na željo, da bi v prihodnosti 
lahko obratovali tudi z 90-% deležem EGR, s čimer bi lahko izvajali meritve uporabe visoko 
oksigeniranih goriv z zelo majhnimi vrednostmi dodanega zraka oziroma kisika. Poleg tega 
pa bi zagotavljali, da izstopna temperatura EGR ne preseže 75 °C. 
 
Predpostavke dimenzij prenosnika toplote so: 
 premer ohišja: 100–500 mm, 
 dolžina ohišja: 500–2000 mm, 
 razdalja med pregradami v ohišju: 100 mm, 
 zunanji premer notranjih cevi: 10 mm, 
 notranji premer notranjih cevi: 8 mm. 
 
Kot vodilo za dimenzioniranje smo uporabili naslednje vrednosti: 
 masni tok na vstopu v kompresor je 0,1 kg/s, 
 povprečni masni delež EGR je 60 %, 
 največji masni delež EGR je 90 %, 
 povprečna temperatura EGR na vstopu v prenosnik je 390 °C, 
 največja temperatura EGR na vstopu v prenosnik je 800 °C. 
 
Analizo učinkovitosti prenosnika smo izvedli v dveh delih. V prvem delu smo prenosnik 
dimenzionirali pri predvidenih maksimalnih temperaturah in deležih EGR. Z upoštevanjem 
teh podatkov smo preverili, kakšna kombinacija dolžine in premera ohišja prenosnika bi bila 
najbolj ustrezna za našo aplikacijo. Pri tem smo kot ključni faktor upoštevali skupno maso 
vgrajenih cevi, saj s povečevanjem premera in dolžine prenosnika naraščajo tudi stroški za 
izgradnjo. V drugem delu pa smo med seboj primerjali dve najbolj ustrezni konfiguraciji in 
določili, katera je najbolj ustrezna za našo aplikacijo. 
 
4.3.1 Analiza najbolj ustrezne razporeditve snopa cevi 
Prvo analizo za potrebo določitve najbolj ustrezne razporeditve snopa cevi smo izvedli s 
sledečimi podatki: 
 premer ohišja prenosnika je 100–500 mm, 
 dolžina prenosnika je 500 mm, 
 temperatura EGR na vstopu v prenosnik je 800 °C, 
 masni delež EGR je 90 %, 
 masni tok na vstopu v kompresor je 0,1 kg/s. 
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Oznaka razporeditve notranjih cevi je sestavljena iz treh delov: S označuje izmenično 
postavitev notranjih cevi, X1 in X2 označujeta koeficiente osne razdalje med cevmi, katere 
smo podrobneje razložili že v poglavju 3.3. 
 
Oznak razporeditve cevi: S X1 – X2 
 
Primer oznake razporeditve cevi : S 1.50 – 1.00 
 
 
Z grafa na sliki 4.10 je razvidno, da je najbolj primerna razporeditev cevi S 1.50 – 1.00, saj 
ima prenosnik s to postavitvijo najvišjo učinkovitost skozi večinski del razpona različnih 
premerov ohišja. Razlog za tako visoko učinkovitost je najgostejša postavitev notranjih cevi, 
s čimer pri enakem premeru in dolžini prenosnika dosežemo večjo površino za prenos toplote 
kot z drugimi vrstami postavitve. 
 
V nadaljevanju je z grafov razvidno, da za nekatere razporeditve cevi v nekaterih točkah 
izračun ni bil izveden. To je posledica pomanjkljivosti podatkov (preglednica A.1) v 
uporabljeni literaturi [9], saj vrednosti v nekaterih obratovalnih točkah med laboratorijskimi 
preizkusi niso bile izmerjene. 
 
 


































Premer ohišja prenosnika toplote [mm]
S 1.50 - 1.25 S 1.25 - 1.25 S 1.50 - 1.00 S 1.50 - 1.50
S 2.00 - 1.00 S 2.50 - 0.75 S 11.50 - 1.25 S 11.25 - 1.25
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4.3.2 Analiza različnih dolžin in premerov ohišja 
Po izbrani razporeditvi snopa cevi smo analizo opravili s kombinacijo različnih dolžin in 
premerov ohišja. Cilj je bil določitev najbolj optimalne dimenzije za doseganje najnižje 
izstopne temperature pri maksimalni predvideni obremenitvi prenosnika. Ob tem je bil 
glavni kriterij skupna masa notranjih cevi.  
 
Kot lahko razberemo s slike 4.11, se v območju Reynoldsovih števil med 1500 in 6000 pojavi 
padec Colburnovega faktorja (StPr2/3) za notranji tok v ceveh (preglednica A.2). To se 
neposredno odraža na učinkovitosti prenosnika toplote, ki povzroči porast izstopne 
temperature EGR (slike 4.14, 4.15 in 4.16).  
 
 
Slika 4.11: StPr2/3 v odvisnosti od Reynoldsovega števila za tok v ceveh 
 
Padec vrednosti StPr2/3 ima vpliv na število prenosnih enot NTU, ki pogojuje učinkovitost 
prenosnika toplote (slika 4.12). NTU je odvisen od spreminjanja prestopnosti toplote in 
celotne površine za prenos toplote, zaradi česar je posledično pri prenehanju prišlo do 
neenakomernega povečevanja površine za prenos in zmanjševanja prestopnosti znotraj cevi 
(slika 4.14).  
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Slika 4.13: Az in hz v odvisnosti od Reynoldsovega števila 
Na padec Re vpliva predvsem povečevanje premera ohišja prenosnika, s katerim se povečuje 
tudi število notranjih cevi ter posledično tudi prosta pretočna površina za EGR. 
 
S spodnjih grafov lahko razberemo učinkovitosti (slika 4.14), temperaturo EGR na izstopu 
(slika 4.15) ter maso notranjih cevi (slika 4.16) pri različnih konfiguracijah prenosnika. 
 
 
Slika 4.14: Učinkovitost prenosnika v odvisnosti od premera in dolžine  
 
  


























































Premer ohišja prenosnika [mm]
Dolžina prenosnika 500 mm
Dolžina prenosnika 750 mm
Dolžina prenosnika 1000 mm
Dolžina prenosnika 1250 mm
Dolžina prenosnika 1500 mm
Dolžina prenosnika 1750 mm
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Dolžina prenosnika 1750 mm
Dolžina prenosnika 2000 mm
Rezultati in diskusija 
52 
Na sliki 4.15 je predstavljena odvisnost temperature EGR na vstopu in izstopu pri različnih 
dolžinah prenosnika. Razvidno je, da zahtevo po maksimalni temperaturi pred 
kompresorjem lahko zagotovimo s povečevanjem dolžine ali premera ohišja prenosnika. 
Vendar se s povečevanjem premera povečuje tudi število notranjih cevi in s tem tudi 
kompleksnost izdelave ter cena. Na sliki 4.16 smo prikazali razmerje med temperaturo EGR 
na izstopu ter skupno maso notranjih cevi pri različnih dolžinah prenosnika. To nam je 
omogočilo določitev razmerja med maso notranjih cevi, premerom in dolžino prenosnika, 
pri katerem bomo zagotovili, da temperatura EGR na izstopu iz prenosnika ne preseže mejne 
vrednosti 75 °C .  
 
 
Slika 4.16: Temperatura EGR na izstopu iz prenosnik v odvisnosti od masa notranjih cevi ter 
dolžine cev 
 
Za podrobnejšo analizo smo izbrali dve točki. Prva določa uporabo prenosnika s premerom 
150 mm in dolžino 2000 mm (150-2000), pri čemer masa notranjih cevi znaša 26 kg, druga 
pa uporabo prenosnika s premerom 300 mm, dolžino 1750 mm (300-1750) in maso notranjih 
cevi 91 kg. 
 
4.3.3 Primerjava izbranih konfiguracij prenosnika toplote  
Za lažje poimenovanje posamezne konfiguracije prenosnika toplote smo kot oznako 
uporabili premer ohišja prenosnika v mm (Di) in dolžino ohišja prenosnika v mm (L). 
Oznaka prenosnika toplote: Di–L 
Primer oznake prenosnika toplote: 150-2000 
Za izbrani dve konfiguraciji prenosnikov, ki smo jih poimenovali 150-2000 in 300-1750, pri 
čemer smo v zadnjem delu analize preverili odzivanje skozi celotno področje obratovalnih 



















































Masa notranjih cevi [kg] 
Dolžina prenosnika 500 mm
Dolžina prenosnika 750 mm
Dolžina prenosnika 1000 mm
Dolžina prenosnika 1250 mm
Dolžina prenosnika 1500 mm
Dolžina prenosnika 1750 mm
Dolžina prenosnika 2000 mm
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smo prikazali z grafoma učinkovitosti (slika 4.17 in slika 4.19) in grafoma izhodne 
temperature EGR (slika 4.18 in slika 4.20). 
 
Preglednica 4.2: Obratovalne temperature, zajete v analizi 
 













Preglednica 4.3: Deleži EGR, zajeti v analizi 

























































Slika 4.18: Temperature EGR na izstopu prenosnika z oznako 150-2000 
 
  
Slika 4.19: Učinkovitost prenosnika z oznako 300-1750 
 
  

































































































































  Rezultati in diskusija 
  55 
4.3.4 Analiza prenosnika 150-2000 
Po opravljeni podrobni analizi prenosnikov s konfiguracijo 150-2000 in 300-1750 lahko s 
slik 4.17 in 4.18 razberemo, da ima prenosnik 150-2000 neenakomeren potek učinkovitosti 
v različnih obratovalnih točkah. Največji padec učinkovitosti smo opazili v območju deležev 
EGR med 30 % in 50 %. Najnižjo vrednost učinkovitosti (0,879) smo odčitali pri 
obratovanju s 50-% deležem EGR.  
Prav tako kot učinkovitost ima prenosnik neenakomerno porazdelitev izstopnih temperatur 
EGR iz prenosnika. Mejno vrednost izstopne temperature EGR preseže pri obratovanju 
prenosnika v območju minimalnega izkoristka z deleži EGR med 30 % in 60 % ter 
temperaturi na vstopu nad 550 °C.  
 
4.3.5 Analiza prenosnika 300-1750 
Pri analizi prenosnika 300-1750 je treba dodati, da smo zaradi pomanjkljivosti podatkov v 
literaturi z grafov na slikah 4.19 in 4.20 izključili območja obratovanja z 10 % in 20 % EGR.  
V nasprotju s prenosnikom 150-2000 ima prenosnik 300-1750 bolj enakomeren potek 
učinkovitosti in temperatur EGR na izstopu v vseh obratovalnih točkah, kar je razvidno tudi 
s slik 4.19 in 4.20. Prav tako s slike 4.19 lahko opazimo, da se učinkovitost z naraščanjem 
temperature EGR na vstopu viša, kar je ravno obratno kot pri prenosniku 150-2000. To je 
zelo pomembno, saj bi z uporabo takšnega prenosnika lahko obratovali tudi v krožnem 
procesu brez regeneracije toplote, ki je do sedaj služil za hlajenje izpušnih plinov. 
Učinkovitost prenosnika 150-1750 pada enakomerno z višanjem deleža EGR, pri čemer 
najnižjo vrednost učinkovitosti (0,892) opazimo pri obratovanju z 90-% deležem EGR.  
Kot posledica enakomerne porazdelitve učinkovitosti ima prenosnik zadovoljive rezultate 
tudi pri analizi izstopnih temperatur EGR. Mejno vrednost izstopne temperature EGR ne 
preseže v nobeni obratovalni točki, kar je izredno pomembno za opravljanje analiz 
obratovanja z visokimi deleži EGR in visokimi temperaturami izpušnih plinov. 
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4.3.6 Izbor prenosnika toplote 
Z zgornjih grafov lahko jasno razberemo, da je konfiguracija 300-1750 kljub večjemu številu 
cevi in posledično večji masi boljša, saj ima skozi celotno območje obratovalnih točk višjo 
učinkovitost. Poleg dobre učinkovitosti te konfiguracije prenosnika je odločilni faktor 
dejstvo, da temperatura EGR na izstopu iz prenosnika ne preseže mejne vrednosti 75 °C. 
Po opravljeni analizi smo lahko podali naslednje dimenzije predlaganega prenosnika toplote: 
 premer ohišja: 300 mm, 
 dolžina prenosnika: 1750 mm, 
 notranji premer notranjih cevi: 8 mm, 
 zunanji premer notranjih cevi: 10 mm, 
 število notranjih cevi: 235 mm, 
 razmik med notranjimi pregradami: 100 mm, 
 osne razdalje med cevmi vzporedno na tok tekočine: 15 mm, 
 osne razdalje med cevmi vzporedno na tok tekočine: 10 mm. 
 
 
Z uporabo hladilnika bomo zagotavljali potrebo po hlajenju recirkuliranih izpušnih plinov, 
ki sicer zaradi visoke lastne temperature predstavljajo težavo za obratovanje kompresorja. Z 
dograjenim hladilnikom EGR si torej odpremo nove možnosti opravljanja preizkusov, saj 
lahko z ohlajevanjem EGR obratujemo z višjimi deleži EGR. Iz rezultatov lahko razberemo, 
da smo hladilnik zasnovali na način, da nam omogoča obratovanje z do 90-% deležem EGR, 
kar pomeni, da bomo lahko vpliv visoko oksigeniranih goriv preizkušali tudi v pogojih, ko 
v sistem ne dovajamo zadostne količine kisika s svežim zrakom. Tak način obratovanja nam 
bo omogočal preizkus delovanja z različnimi visoko oksigeniranimi gorivi in preučevanje 
njihovih vplivov na izpuste onesnažil. Poleg tega nam bo sistem omogočil tudi obratovanje 
v režimih brez regeneratorja toplote, ki je do sedaj služil za ohlajevanje izpušnih plinov, ter 
bomo tako lahko analizirali obratovanje v navadnem in regenerativnem krožnem procesu. 
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5 Zaključki 
Glede na opravljene analize in izračune v diplomskem delu smo ugotovili, da imajo mikro 
turbinski motorji velik potencial za uporabo v shemah proizvodnje energije z OVE, v katerih 
bi zagotavljali predvsem rezervo moči v električnem omrežju. Glavne prednosti so visoka 
moč glede na velikost, relativno hiter vklop v omrežje in kot smo v diplomskem delu tudi 
dokazali, učinkovito delovanje z visoko oksigeniranimi gorivi.  
 
Dokazali smo tudi, da imajo turbinski motorji še veliko prostora za napredek, saj je z uporabo 
visoko oksigeniranih goriv in sistemom za recirkulacijo izpušnih plinov mogoče izvesti 
učinkovit stroj za proizvajanje električne energije, ki bo zadoščal okoljskim zahtevam.  
 
Raziskava izvedena v tem diplomskem delu bo služila kot osnova za izpopolnjevanje 
eksperimentalnega turbinskega motorja s sistemom za hlajenje EGR in izvajanje nadaljnjih 
analiz učinkov EGR na izpuste onesnažil. Sam sistem je bil zasnovan z ozirom v prihodnost; 
tako bo sistem omogočal izvajanje meritev tudi pri 90-% deležu EGR, ne da bi presegli 
mejno temperaturno vrednost obratovanja kompresorja. To bo predvsem koristno za analizo 
zgorevanja visoko oksigeniranih goriv, saj bomo pri izvajanju meritev lahko obratovali z 
zelo majhnim deležem kisika oziroma ga bomo lahko dodajali le z gorivom. Prav tako bo ta 





Kot predlog za nadaljnje delo bi izpostavili: 
1. Izgradnjo predlaganega prenosnika toplote ter njegovo implementacijo v obstoječ 
sistem EGR. 
2. Preizkus delovanja pri visokih deležih EGR ter določitev deleža EGR, kjer je meja 
za učinkovito gorenje. 
3. Izvedba meritev z deleži EGR od 10 do 90 %. 
4. Meritve prenosnika toplote ter določitev njegove dejanske učinkovitosti skozi 
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15000 0,00632 0,0069         
12000 0,00698 0,00753         
10000 0,00755 0,00808   0,00809   0,00752 0,00715  
8000 0,00832 0,00883   0,00888 0,0108 0,0106 0,0082 0,0079 0,0058 
6000 0,00941 0,00987   0,00997 0,0122 0,01175 0,009 0,00892 0,00654 
5000 0,0102 0,0106 0,00778  0,0107 0,0132 0,0126 0,00958 0,0096 0,00706 
4000 0,0112 0,0116 0,0085 0,0111 0,0117 0,0145 0,0136 0,0102 0,0105 0,00777 
3000 0,0127 0,0129 0,0095 0,0124 0,0132 0,0164 0,0152 0,0108   
2500 0,0137 0,0138 0,0102 0,0134 0,0142 0,0177 0,0162 0,01095   
2000 0,0149 0,0151 0,0111 0,0147 0,0155 0,0194 0,0176 0,01075   
1500 0,0166 0,0169 0,0124 0,0164 0,0174 0,0219 0,0195 0,0096   
1200 0,0178 0,0184 0,0136 0,018 0,019 0,0241 0,0212 0,00778   
1000 0,0189 0,0198 0,0146 0,0193 0,0204 0,0261 0,0227 0,0075   
800 0,0201 0,0216 0,0159 0,0213 0,0224 0,0286 0,0246 0,0079   
600  0,0241 0,0178 0,0239  0,0323 0,0273    
500  0,0258 0,0191 0,0257       
400   0,0208        




  Priloga A 
61 













































70_900_0 21,6 30,3 170,8 549,1 902,5 770,8 
70_900_1 21,3 64,1 175,9 555,1 896,2 784,3 
70_900_2 20,9 83,7 177,8 584,0 899,5 808,3 
70_890_2 20,9 83,0 174,5 578,6 888,1 803,4 
70_850_0 21,9 29, 153,1 520,0 849,5 733,3 
70_850_1 21,8 74,3 157,9 560,0 853,6 776,3 
70_850_2 21,1 72,7 158,4 537,7 847,0 771,0 
70_800_0 21,1 28,7 134,4 496,2 803,8 703,8 
70_800_1 20,6 61,3 132,0 513,9 797,7 726,6 
70_750_0 20,5 28,8 109,4 472,3 746,6 670,7 
Dizel-800 26,5 26,5 133,4 478,5 826,3 734,9 
Dizel-850 26,8 26,8 151,7 499,3 853,9 748,1 
Dizel-900 26,8 26,8 171,4 522,0 904,6 782,7 
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Tlak za kompresorjem 
[bar] 
Tlak za turbino 
[bar] 
70_900_0 982,2 3,3 1,2 
70_900_1 982,8 2,8 1,1 
70_900_2 982,7 2,6 1,1 
70_890_2 982,8 2,6 1,1 
70_850_0 982,8 2,9 1,1 
70_850_1 983,9 2,5 1,1 
70_850_2 982,8 2,5 1,1 
70_800_0 982,6 2,8 1,1 
70_800_1 982,8 2,5 1,1 
70_750_0 982,3 2,5 1,1 
70_900_0 982,2 3,3 1,2 
70_900_1 982,8 2,8 1,1 





Preglednica B.3: Volumski deleži kisika 
Obratovalna točka fO2,zrak [%] fO2,EGR [%] fO2,zrak+EGR [%] 
70_900_0 20,9 15,2 20,9 
70_900_1 20,9 14,6 20,4 
70_900_2 20,9 14,2 20,0 
70_890_2 20,9 14,2 20,0 
70_850_0 20,9 16,3 20,9 
70_850_1 20,9 14,8 20,3 
70_850_2 20,9 14,2 20,0 
70_800_0 20,9 15,9 20,9 
70_800_1 20,9 15,3 20,5 
70_750_0 21,0 16,3 21,0 
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Preglednica B.5: Rezultati opravljenih meritev onesnažil 
Obratovalna točka E'NOx [ppm]  E'CO [ppm]  TD' [mg/m3]  O2 [%] 
70_900_0 21,3 613,1 0,010 15,2 
70_900_1 19,9 564,6 0,007 14,6 
70_900_2 22,3 272,7 0,006 14,2 
70_890_2 19,7 408,7 0,006 14,2 
70_850_0 18,1 966,7 0,011 15,6 
70_850_1 21,1 665,2 0,011 14,8 
70_850_2 16,2 653,7 0,010 14,2 
70_800_0 12,8 1115,8 0,006 15,9 
70_800_1 13,7 843,4 0,013 15,3 
70_750_0 8,4 959,7 0,010 16,2 
Dizel-800 60,9 152,6 0,013 17,1 
Dizel-850 67,3 144,5 1,192 16,6 
Dizel-900 77,2 139,4 1,871 16,0 
 
 
 
